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ORGANES DE TRANSMISSION INDIRECTE 



Les organes pour transmission indirecte se caracterisent par une modification de la 
frequence de rotation entre la partie menante et la partie menee. Le rapport de transmission, 
symbole i, est egal au rapport de la vitesse angulaire de la partie menante o>\ a celle de la 
partie entrainee m . C’est egalement le rapport des frequences de rotation de la partie menante 
n \ et de la partie menee n2 : 

. _ (0 j _ n x 
0 ) 2 n 2 

Afin de maintenir les relations de calcul aux expressions les plus simples, la frequence de 
rotation s’exprime en tours par seconde. La vitesse angulaire co se definit alors par le produit 
de la frequence de rotation n par 2 n , soit : 

co= 2 n n. 



CHAPITRE 18 



GEOMETRIE DES ENGRENAGES ET ROUES DENTEES 



Les engrenages sont classes dans la categorie des elements de transmission indirecte car le 
but principal de ces mecanismes est de modifier la frequence de rotation entre les arbres 
menant et mene. Dans les mecanismes a roues dentees, le rapport de transmission varie avec 
les nombres de dents des roues formant l’engrenage. II est invariable en moyenne si Ton 
neglige les erreurs geometriques toujours presentes dans un engrenage reel. La classification 
generale des roues dentees et des engrenages peut s'effectuer selon le catalogue global de la 
figure 18.1. Les roues dentees sont des corps de revolution equipes de denture transmettant le 
mouvement par emboitement des dents. Un engrenage simple est un mecanisme elementaire 
constitue d'au moins deux roues dentees. 

Les principaux avantages des mecanismes a roues dentees et des engrenages sont : 

1 . la possibility de transmettre entre deux arbres des mouvements de rotation et des couples, 
done des puissances des plus faibles aux plus elevees. 

2. d' assurer un rapport de transmission constant entre les deux arbres independamment de la 
charge appliquee. Exception : les mecanismes a roues elliptiques dont le but est justement 
d’obtenir un rapport de transmission variable. 

3. de pouvoir disposer les axes des roues d’une maniere quelconque dans l’espace. Toutefois, 
la transmission par engrenages a axes paralleles est la meilleure des solutions possibles. 

4. d’obtenir une grande securite en service et une duree de vie elevee meme en presence 
d’efforts tres variables. 

5. un entretien relativement restreint, un encombrement modeste et un prix de revient 
acceptable surtout par l'utilisation de reducteurs de catalogue. 

II ne faut pas perdre de vue certains inconvenients a prendre en consideration dans les 
transmissions par roues dentees. Parmi ceux-ci, citons : 

1 . un niveau sonore parfois genant. 

2. une transmission presque rigide entre l'arbre d’entree et l'arbre de sortie, l’amortissement 
des a-coups restant peu efficace lors de variations brusques de couple ou de vitesse. 
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3. un prix de revient relativement eleve pour toute transmission en execution particuliere ou 
a tres hautes performances techniques. 

4. Une interchangeabilite entre roues ou engrenages le plus souvent limitee. 
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Figure 18. 1 Classification generale des roues dentees et engrenages 

La recommandation ISO/R 1122 - 1969 : Denominations pour engrenages, definitions 
generales, de l’Organisation intemationale de normalisation sert de base aux definitions citees 
dans les trois normes nationales suisse (VSM) et allemandes (DIN) suivantes : 

- VSM 15 522 : Denture en developpante : Definitions geometriques, Roues cylindriques et 
coniques, datant de mars 1973. Cette norme contient les termes techniques en allemand, 
anglais, fran?ais et italien. 

- DIN 868 : Allgemeine Begriffe und Bestimmungsgrossen fur Zahnrader, Zahnradpaare 
und Zahnradgetriebe, utilisant partiellement les figures de la norme suisse. (Definitions gene- 
rales pour engrenages. General definitions on gears and gear pairs). 

- DIN 3998 . Teil 1 : Benennungen an Zahnradern und Zahnradpaaren : Allgemeine Begrif- 
fe, complete ces concepts en allemand, anglais et fran 5 ais. (Denominations pour engrenages : 
definitions generales. Denominations on gears and gear pairs : general definitions). 

Ces normes ont pour but de creer un langage unifie entre fabricants et utilisateurs de roues 
dentees. Ces definitions devant rester generale, elles paraitront quelque peu abstraites au 
debut de ce chapitre. Les symboles de toutes les grandeurs geometriques et mecaniques sont 
normes par ISO. Ils se composent d'un symbole principal suivi le plus souvent d’un ou de 
plusieurs indices. Ils doivent etre ecrits en caracteres italiques accompagnes de tous les 
indices necessaires. 
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18.1 DEFINITIONS GEOMETRIQUES SELON VSM 15 522 

18.1.1 ROUES ET ENGRENAGES 

Roue d'engrenage, figure 18.2.1 : C'est un organe dente destine a en mouvoir un autre, ou 
a etre mu par lui, par l'action des dents venant successivement en contact. 

Engrenage, figure 18.2.2 : C'est un mecanisme elementaire constitue de deux roues 
d’engrenage, mobiles autour d'axes de position relative invariable, dont l'une entraine l'autre 
par Faction des dents venant successivement en contact. L'engrenement d’une roue avec une 
cremaillere transforme le mouvement de rotation de la roue en un mouvement de translation 
de la cremaillere et inversement. 




Figure 18.2 Roues d'engrenage, engrenage, train d'engrenages, train planetaire 

Train d'engrenages, figure 18.2.3 : C'est une combinaison d’aumoins deux engrenages. 

Train planetaire ou epicycloidal, figure 18.2.4 : 

Train planetaire simple : c’est un train d’engrenages comportant trois elements, a savoir : 
deux roues extremes a axe fixe, un chassis pouvant tourner autour de l'axe commun a ces 
deux roues et portant l'axe ou les axes d’une ou de plusieurs roues intermediaries. 

Train planetaire compose : c'est un train planetaire constitue par plusieurs trains plane- 
taires simples couples entre eux. 

18.1.2 POSITION DES AXES 

Suivant la disposition des axes des roues d’engrenage, nous pouvons distinguer les 
engrenages a axes parallele, a axes concourants et a axes gauches. 

Engrenage parallele, figure 18.3.1 : C'est un engrenage dont les axes sont paralleles. Dans 
un engrenage parallele, les cylindres primitifs de fonctionnement roulent sans glisser Fun sur 
l'autre. Le fonctionnement des engrenages paralleles peut se comparer a celui d’une 
transmission par friction entre deux cylindres lisses en contact sur leurs generatrices 
communes. 

Engrenage concourant, figure 18.3.2 : C'est un engrenage dont les axes sont concourants. 
Dans un engrenage concourant, les cones primitifs de fonctionnement roulent sans glisser Fun 
sur l’autre. Les axes des roues et les generatrices des cones sont concourants en un meme 
point. 

Engrenages gauches, figure 18.3.3 : Ce sont des engrenage dont les axes sont gauches 
dans l’espace, c'est-a-dire ne sont pas dans le meme plan. Les surfaces primitives, 
theoriquement des hyperbololdes, roulent et glissent l’une sur l'autre. 
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18.3.1 

Engrenage parallel*. 1 



18.3.2 

Engrenage concourant 





18.3.3 



Engrenages gauches 




Figure 18.3 Position des axes dans les engrenages 

Les representants classiques de ce genre d’engrenage sont : 

- l’engrenage hypoide a roues coniques, 

- l’engrenage a roues cylindriques, 

- l’engrenage a vis compose d’une vis et d’une roue a vis conjuguee. 

Entraxe, figure 18.6 : C'est la plus courte distance entre les axes d’un engrenage parallele 
ou gauche. L'entraxe est designe par a ou celui de fonctionnement par a'. 

Angle des axes, figure 18.7 : C'est le plus petit angle dont on doit faire toumer l'un des 
axes pour l’amener en superposition (engrenage concourant) ou en parallele (engrenage 
gauche) avec l'autre de telle sorte que les sens de rotation des roues soient opposes. L'angle 
des axes est designe par la lettre grecque I. 

18.1.3 ROUES CONJUGUEES 



Roue conjuguee, figure 18.4.1 : C'est l'une des deux roues d’un engrenage, consideree par 
rapport a l’autre. 

Pignon, figure 18.4.2 : C'est celle des deux roues d’un engrenage qui possede le plus petit 
nombre de dents. 




Pignon 




18.4.1 

Roue conjuguee 



18.4.2 

Pignon 






Figure 18.4 Roues conjuguees, pignon et roue 

Roue, figure 18.4.3 : C'est celle des deux roues d’un engrenage qui possede le plus grand 
nombre de dents. Par abreviation de "Roue conjuguee du pignon", lorsque le terme est 
employe de toute evidence par opposition a "Pignon". 

Roue menante, figure 18.5.1 : C'est la roue de l’engrenage qui entraine l’autre. 

Roue menee, figure 18.5.2 : C'est la roue d’un engrenage qui est entrainee par l’autre. 
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18.5.1 

Roue menante 



18.5.2 
Roue men£e 






Roue solaire Couronne planetaire Roue pianltaire 
18.5.3 



Composantes d'un train planetaire 



Figure 18.5 Roues menante et menee, composantes d'un train planetaire. 

Un train planetaire se compose de, figure 18.5.3 : 

Roue solaire : c'est la roue interne a denture exterieure. 

Couronne de train planetaire : c'est la roue extreme a denture interieure. 
Roue planetaire : c’est la ou l'une des roues intermediaires. 



18.2 DEFINITIONS COMPLEMENTAIRES 

L'etude fondamentale de la geometrie et des lois particulieres des engrenages s'effectue sur 
l’engrenage parallele a roues cylindriques equipee d’une denture droite. Les resultats obtenus 
pour ce genre de denture sont adaptes aux autres types d’engrenages. 

18.2.1 ENGRENAGES CYLINDRIQUES PARALLELES 

Suivant la disposition des roues et la fonction des axes, l’engrenage parallele peut se 
subdiviser en quatre groupes : 

1 . Engrenage cylindrique exterieur constitue par deux roues dentees exterieures : un pignon 
etune roue, figure 18.6.1. 

2. Engrenage cylindrique interieur constitue par deux roues, l’une exterieure, l'autre 
interieure : un pignon et une couronne, figure 18.6.2. 

3. Engrenage a cremaillere compose d’une roue cylindrique exterieure et d’une cremaillere. 
La cremaillere peut etre consideree cotnine une roue cylindrique exterieure de diametre 
infiniment grand, figure 18.6.3. 

4. Train planetaire simple se composant de quatre elements : une roue solaire, une couronne 
de train planetaire, une ou plusieurs roues planetaire et d’un chassis, figure 18.6.4 




18.6.1 18.6.2 18.6.3 18.6.4 



Engrenage exterieur Engrenage intlrieur Engrenage h cremaillere Train planetaire 

Figure 18.6 Engrenages paralleles a roues cylindriques 
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La forme des roues, celle des dentures et les conditions d’engrenement entre ces composants 
cylindriques servent a definir la geometrie fondamentale des engrenages, la cinematique, la 
geometrie et les lois particulieres pour les autres types d’engrenages. Particularites cons- 
tructives : les engrenages a axes paralleles peuvent se composer de roues elliptiques ou de 
roues legerement coniques; ces mecanismes ne seront pas traites dans ce texte. 

18.2.2 ENGRENAGES A AXES CONCOURANTS 

Dans les engrenages a axes concourants, les surfaces primitives sont des troncs de cone 
qui roulent l'une sur l’autre sans glisser. Les dispositions usuelles des roues sont : 

1. engrenage conique exterieur constitue de deux roues dentees coniques exterieures : un 
pignon et une roue, figure 1 8.7. 1. 

2. engrenage conique interieur compose de deux roues coniques, l’une exterieure, l’autre 
interieure : un pignon et une couronne, figure 18.7.2. 

3. engrenage conique a roue plate constitue de deux roues dentees coniques : un pignon et 
une roue plate, figure 18.7.3. Cette roue plate est une roue dont Tangle primitif de 
reference est 90°. Elle peut etre consideree coniine le pendant de la cremaillere dans les 
engrenages coniques. 

4. train planetaire conique constitue par trois roues dentees coniques au moins et un chassis, 
Tune des roues ayant un axe mobile par rapport aux deux autres, figure 18.7.4. 




18.7.1 

Engrenage exterieur 





18.7.3 



Engrenage a roue plate 




18.7.4 

Train planetaire 



Figure 18.7 Engrenages coniques a axes concourants 

L’etude de la geometrie de ces engrenages et des conditions d’engrenement s’effectue dans un 
plan perpendiculaire aux generatrices communes des roues. 

18.2.3 DIRECTION DES FLANCS DE LA DENTURE 

18.2.3.1 ROUES CYLINDRIQUES 

Suivant Torientation des lignes de flanc des dentures sur les roues cylindriques, nous 
pouvons distinguer : 

1. roues cylindriques a denture droite, dites roues droites. Sur les cylindres primitifs de 
reference, les lignes de flanc sont des generatrices, figure 18.8.1. 

2. roues cylindriques a denture helicoidale, dites roues helicoida/es. Sur les cylindres 
primitifs de reference, les lignes de flanc sont des helices, figure 18.8.2. 

3. roues cylindriques a denture en chevron, dites roues en chevron. Sur les cylindres primitifs 
de reference, une portion de la largeur de denture est a denture helicoidale a droite, l’autre 
a gauche, avec ou sans solution de continuity, figure 18.8.3. 
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4. roues cylindriques a denture spirale, dites roues spirales. Sur les cylindres primitifs de 
reference, les lignes de flanc sont des lignes courbes autres que des helices, figure 18.8.4. 




18.8.1 

Denture droite 




18.8.2 

Denture hOicoidale 



18.8.3 

Denture en chevron 




18.8.4 

Denture spirale 



Figure 18.8 Roues cylindriques : orientation des lignes de flanc de la denture 
18.2.3.2 ROUES CONIQUES 

Dans les engrenages coniques, la definition de l’orientation des lignes de flanc est facilitee 
par l’observation de la roue plate. Cette orientation se definit egalement sur la surface 
primitive de reference des roues coniques. Nous pouvons distinguer : 

1. roues coniques a denture droite, dites roues droites coniques. Sur le cone primitif de 
reference, les lignes de flanc sont des generatrices et sur la roue plate des rayons, figure 
18.9.1 

2. roues coniques a denture inclinee, dites aussi roues helicoidales coniques. Sur le plan de 
reference de la roue plate, les lignes de flanc sont des segments rectilignes differents des 
rayons, figure 18.9.2. 

3. roues coniques a denture spirale, dites roues spirales coniques. Sur le plan de reference de 
la roue plate, les lignes de flanc sont des courbes cornme des arcs de cercle, de cycloide, 
de developpante, de spirale, etc., figure 18.9.3. Un cas particulier est donne par un flanc de 
dent a direction radiale au milieu de la largeur b de la roue, figure 18.9.4. 




18.9.1 18.9.2 18.9.3 18.9.4 

Roue conique droite Roue conique helicoi'dale Roue conique spirale Roue conique Zerol 



Figure 18.9 Roues coniques : orientation des lignes de flanc sur la roue plate 

18.3 GEOMETRIE DES ROUES CYLINDRIQUES DROITES 

Les roues dentees et les engrenages sont des mecanismes de tres haute precision 
geometrique et les calculs de dimensions doivent s’effectuer avec beaucoup de soin en 
conservant un nombre suffisant de chiffres significatifs dans les operations, soit pratiquement 
au moins 7 a 8 chiffres. Les definitions generates de la geometrie et les conditions 
fondamentales de transmission du mouvement entre les roues sont presentees dans les 
engrenages parallele a dentures droites. 
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18.3.1 RAPPORT DE TRANSMISSION 

Si nous faisons abstraction pour l’instant de la presence de la denture sur les deux roues, le 
pignon 1 et la roue 2 sont en contact instantane sur leur generatrice commune. Dans la 
representation plane de l’engrenage, les cylindres des roues se reduisent en cercles et la 
generatrice en un point generateur C situe sur la ligne des centres 0\(h des deux roues, figure 
18.10. Si d\ et <fo designent les diametres des cylindres primitifs de chacune des roues et si les 
deux cylindres roulent l'un sur l'autre sans glisser, tous les points situes sur les cylindres 
primitifs sont animes de la meme vitesse circonferentielle. 





Figure 18.10 Vitesses circonferentielles, diametres des cylindres et pas primitifs 

Sur la generatrice commune et en l’absence de glissement, les vitesses circonferentielles sont 
superposees : v u i = avec pour chacune des roues : 

- pignon : v u i = <x>\ d\/2, 

- roue : v U 2 = ox di!2. 

Comme les deux vitesses sont egales, ces deux relations pennettent d’ecrire : 

( 0\ d\ — ah di- 

En supposant le pignon 1 moteur, le rapport de transmission de l’engrenage cylindrique droit 
vaut : 

. (X) i n, d , 

i = — - = — = — = constant. (18.1) 

0 ) 2 n 2 d x 

Les diametres primitifs des deux roues sont inversement proportionnels aux vitesses angu- 
laires <x>\ et ox ou aux frequences de rotation n\ et m des arbres. 

18.3.2 RAPPORT D'ENGRENAGE 

La transmission par roues dentees est fonctionnellement semblable a celle d'un mecanisme 
a cames, chaque flanc porteur des dents fonnant une surface gauche en contact avec le flanc 
porteur de l’autre roue. Le nombre de dents z d’une roue est le nombre de dents pour un tour 
complet de la roue. Ce nombre doit etre evidemment un nombre entier dans une roue com- 
plete mais peut etre fractionnaire sur un secteur dente. Dans un engrenage compose de deux 
roues, toutes les grandeurs du pignon seront indicees par 1, celles de la roue par 2 et celles de 
la couronne par 3. Le pas primitif p des roues cylindriques droites est la longueur de fare, 
mesure sur le cercle primitif, entre deux points correspondants de deux flancs successifs de 
dent, droits ou gauche. Pour une roue a denture exterieure, le flanc droit d’une dent situee au- 
dessus de l'axe est a droite, le flanc gauche a gauche de la dent. Pour une roue a denture 
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interieure, le flanc droit d'une dent situee au-dessus de l’axe est a droite du creux et le flanc 
gauche a gauche de celui-ci, figure 18.11. Dans tous les types de denture et d’engrenage, les 
flancs droits d'une denture sont en contact avec les flancs droits de l’autre denture et 
reciproquement pour les flancs gauches, cela en admettant une direction d’observation unique 
pour l’engrenage. 




Figure 18.1 1 Flancs gauche et droit des roues droites a denture exterieure ou interieure 

Le rapport d'engrenage u est le quotient du nombre de dents de la roue par celui du pignon, 
soit le rapport : 

u _ g rand nombre de dents _ z max ^ l (182) 

petit nombre de dents z min 

Ce rapport, independant du sens de transmission du mouvement, est toujours egal ou 
superieur a 1. Un engrenage (ou train) reducteur est un mecanisme a roues dentees dont la 
vitesse angulaire de la derniere roue menee est inferieure a celle de la premiere roue menante. 
Un engrenage (ou train) multiplicateur est un mecanisme a roues dentees dont la vitesse 
angulaire de la derniere roue menee est superieure a celle de la premiere roue menante. Dans 
l’engrenage reducteur simple, le rapport d’engrenage est egal au rapport de transmission : u = 
i = zjjz\. Dans l’engrenage multiplicateur simple, le rapport d’engrenage est egal a l’inverse du 
rapport de transmission : u = l/i = Z 1 /Z 2 . 

Les flancs avants des dents sont les flancs qui transmettent le mouvement et les efforts a la 
roue conjuguee, les autres flancs etant nommes flancs arrieres, ceci en admettant que le 
mouvement des roues n’est pas reversible. 



18.3.3 MODULE METRIQUE 



Si z\ et Z 2 represented les nombres entiers de dents du pignon et de la roue, la longueur 
des circonferences primitives peut se trouver de deux manieres differentes : 

1 . a partir des diametres primitifs d\ et <i 2 , 

2. a partir du nombre de dents et du pas primitif p \ et pi : 



Ci = n d\ =zi pi 



et C 2 = n d 2 = Z 2 pi. 



Si les deux cercles primitifs roulent l’un sur l’autre sans glisser, les pas primitifs p\ et p 2 
doivent etre identiques : pi=pi=p ■ Exprimons la valeur des diametres primitifs par : 



d l =z l —, 
n 



et 



^2 ~ Z 2 

n 



a a 

Dans le systeme metrique de mesure, le rapport pin est appele module metrique. Le module 
metrique, exprime en mm, est le rapport : 

pas primitif (18 3 1) 



in = 



n 



- 3 . 9 - 



Organes de transmission indirecte 



Le module m, tres commode pour le calcul des dimensions geometriques des roues dentees, 
est a la base de la nonnalisation des engrenages en Europe continentale. Les diametres 
primitifs des roues cylindriques droites sont trouvees par des relations simples : 

d\=z\m et di = Z 2 m. (18.3.2) 

Les diametres primitifs des roues droites s'expriment par des dimensions multiples du module 
metrique. 



Tableau 18.1 

Module metrique m, pas primitif p et pas de base p\) 

Selon norme suisse VSM 15 521 

(Pas de base pb valable pour la denture en developpante de cercle a 20°) 



Modules de 0,5 


a 2,00 


Modules de 2,25 


a 7,00 


Modules de 8,00 


a 32,0 
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P 


Pb 


m 


P 


Pb 


m 


P 


Pb 


0.50 
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1.476066 
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7.068583 


6.642296 


8.00 


25.13274 


23.61705 
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7 . 853982 


7.380329 


9.00 


28.27433 


26.56918 


0.60 


1 . 884956 


1.771279 
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8.639380 


8.118361 
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31.41593 


29.52131 


0.70 


2 .199115 


2.066492 
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9.424778 


8.856394 


11.00 


34.55752 


32.47345 


0.80 


2.513274 


2.361705 


3.25 


10.210176 


9.594427 


12.00 


37 . 69911 


35.42558 


0.90 


2 . 827433 


2 . 656918 


3.50 


10.995574 


10.332460 


14.00 


43.98229 


41.32984 


1.00 


3.141593 


2 . 952131 


3.75 


11.780972 


11.070493 


16.00 


50.26548 


47.23410 


1 . 125 


3.534292 


3.321148 


4.00 


12.566371 


11 . 808526 


18.00 


56.54867 


53.13837 


1.25 


3.926991 


3.690164 


4.50 


14 . 137167 


13.284591 


20.00 


62 . 83185 


59.04263 


1.375 


4.319690 


4.059181 


5.00 


15.707963 


14.760657 


22.00 


69.11504 


64 . 94689 


1.50 


4.712389 


4.428197 


5.50 


17.278760 


16.236723 


25.00 


78.53982 


73.80329 


1.75 


5.497787 


5.166230 


6.00 


18.849556 


17.712789 


28.00 


87 . 96459 


82 . 65968 


2.00 


6.283185 


5.904263 


7.00 


21 . 991149 


20.664920 


32.00 


100.53096 


94.46821 


Utiliser de preference les modules imprimes en caracteres gras 



Dans les dentures a profil en developpante de cercle, le pas de base pb est la distance 
normale entre deux flancs gauches ou droits successifs. Les dimensions proposees pour p\, 
sont applicables aux denture droites taillees avec une angle de generation av = 20°. 



18.3.4 DIAMETRAL PITCH 



Dans les pays anglo-saxons ou les mesures en pouces sont en usage, les roues dentees sont 
definies par le Diametral pitch ou "module diametral". A partir de la relation generale de la 
longueur de la circonference : C = re d = z p, nous pouvons definir le Diametral pitch par : 

DP = = -. (18.4.1) 

d en pouces p 



Le Diametral pitch est le quotient du nombre de dents de la roue par le diametre primitif 
exprime en pouces. C'est aussi le nombre de dents par pouce de diametre primitif. Comine le 
diametre primitif millimetrique vaut d [mm] = 25,4 mm d [en pouces], le module metrique 
correspondant au Diametral pitch se calcule par l'expression : 



25,4 mm 

m = — . 

DP 



(18.4.2) 



-3.10- 




























18. Geometrie des engrenages et roues dentees 



Malheureusement, les pas primitifs et les modules correspondants des dentures metriques et 
des dentures definies en pouces ne correspondent jamais dans les deux series normalisees. 

18.3.5 ENTRAXE DE REFERENCE 



L'entraxe a est la plus courte distance entre les axes paralleles de deux roues cylindriques. 
Pour la denture droite, il se calcule par les expressions : 

t/j + d 2 



1 . Engrenage cylindrique exterieur : a = 



Zi+z 2 



m. 



(18.5.1) 



2. Engrenage cylindrique interieur : a = — ^ — - 

3. Engrenage a cremaillere : a x = — 




(18.5.2) 

(18.5.3) 



18.4 FORME ET DIMENSIONS DES DENTURES DROITES 

Les definitions geometriques principales de la denture droite peuvent se donner a partir du 
module metrique m , du nombre de dents z et du pas primitif p . 

18.4.1 DIMENSIONS DIAMETRALES ET HAUTEURS 

La denture d’une roue cylindrique est limitee par deux cylindres : le cylindre de tete place 
a l'extremite de la denture, le cylindre de pied tangent au pied de la dent. Dans la repre- 
sentation plane de la denture droite, nous pouvons definir : 

1 . Le cercle de tete : c'est la ligne circulaire qui limite les flancs de tete de la dent; symbole 
du diametre de tete d a . 

2. Le cercle de pied : c'est la ligne circulaire qui limite les flancs de pied en direction du 
corps de roue ou de couronne; symbole du diametre de pied df. 

3. La saillie : c’est la distance radiale entre le cercle primitif et le cercle de tete ou entre la 
ligne primitive et la ligne de tete d’une cremaillere; symbole de la saillie h d . 

4. Le creux : c’est la distance radiale entre le cercle de pied et le cercle primitif ou entre la 
ligne de pied et la ligne primitive d’une cremaillere; symbole du creux hf. 

5. La hauteur de dent : c’est la distance radiale entre le cercle de pied et le cercle de tete ou 
entre la ligne de pied et la ligne de tete d’une cremaillere; symbole de la hauteur de dent h. 
Elle est egale a : 

h = saillie h a + creux hf. 

6. La hauteur utile : c’est la plus courte distance, sur la ligne des centres, entre les lignes de 
tete de deux roues conjuguees; symbole de la hauteur utile h'. 

7. Le vide a fond de dent : c’est la plus courte distance, sur la ligne des centres, entre les 
lignes de pied d’une roue et la ligne de tete de la roue conjuguee; symbole c. Le vide a 
fond de dent depend de l’outillage utilise pour la fabrication des dentures, des ecarts sur 
les diametres de tete et de pied, de l’entraxe de fonctionnement. II varie habituellement 
entre m/6 et 0,4 m suivant l’outil et les ecarts. Le vide de dent normalise pour la denture 
usuelle en developpante vaut c = 0,25 m ou c = 0,4 m. 



-3.11 - 




Organes de transmission indirecte 





Figure 18.12 Dimensions fondamentales des roues droites 

8. Le profit de la dent se compose de deux flancs, portion de surface de la dent comprise 
entre le cylindre de pied et le cylindre de tete. L'arrondi a fond de dent raccorde les flancs 
a la surface du cylindre de pied. II doit etre aussi grand que possible afin de conserver une 
resistance suffisante en limitant le coefficient de forme du raccord. Le raccordement entre 
le cylindre de pied et le flanc de la dent peut commencer a l’endroit ou s'arrete 
l’engrenement avec le flanc conjugue. 

18.4.2 DIMENSIONS FONDAMENTALES DES ROUES 

Dans les dentures droites des roues cylindriques, les diverses grandeurs geometrique 
deludes precedemment deviennent : 

/? a p = m h r = m + c h = 2 m + c. ( 1 8.6. 1) 

Avec un vide a fond de dent c = 0,25 m, ces diverses hauteurs valent : 

h a = m h{= 1,25 m h = 2,25 m (18.6.2) 

II est possible de fabriquer des dentures speciales, au rnoyen d’un outillage approprie, 
differentes des dimensions proposees. Pour des applications particulieres, les modifications de 
saillie sont : 

- denture basse avec une saillie h a p = 0,75 m utilisee dans les accouplements a dents, 

- denture haute avec une saillie h a P = 1,25 m introduite dans les reducteurs de navires. 

Ces dentures speciales permettent d’obtenir des conditions particulieres d’engrenement. 

L 'epaisseur de la dent s est la distance, sur la ligne primitive d’une cremaillere entre deux 
lignes de flanc, droit ou gauche. Sur les surfaces cylindriques primitives d’une roue, 
l’epaisseur de dent 5 est la longueur de fare comprise entre ces deux lignes de flanc. 
L 'intervalle e est la longueur d’arc du cercle primitif entre deux profils de part et d’autre d’un 
entredent. Dans la denture cylindrique droite sans jeu ni deport, l’epaisseur de dent 5 est egale 
a l’intervalle e, soit a la moitie du pas primitif : 

s = e = p/2 = 0,5 n m . (18.6.3) 

18.4.3 JEU ENTRE LES DENTURES 

Le profil de la denture est tres important puisque c'est la partie de la roue dentee qui 
transmet le mouvement et les efforts dans l'engrenement des dents. Actuellement, sauf de 
rares exceptions, toutes les dentures en construction de machines sont en developpante de 
cercle. Les anciennes roues dentees possedaient des profds cyclo'idaux, hypocycloldal et 
epicycloldal, profds qui necessitaient un outillage de taillage tres important et qui excluaient, 
dans la plupart des cas, l'interchangeabilite des roues. Plusieurs propositions de modifications 
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de pro fils ont ete faites pour remedier au contact de deux surfaces convexes comme par 
exemple les dentures Novikov et leurs diverses variantes, figure 18.13. Ces dentures utilisent 
des profils en arc de cercle dans la section apparente, convexe sur l'une des roues, concave sur 
l'autre roue. Elies se caracterisent par une resistance statique elevee combinee a un glissement 
axial du point ou de la ligne de contact entre les flancs. 




Figure 18.13 Denture Novikov et ACP, Jeu normal entre dents 



Dans un engrenage, le jeu entre dents j n est la plus courte distance entre les flancs arrieres de 
deux roues quand les flancs avants sont en contact. Ce jeu est absolument necessaire au bon 
fonctionnement de l'engrenage. Le jeu entre dents est obtenu par diminution de l’epaisseur de 
dent par rapport a la denture theorique sans jeu. Cette diminution d’epaisseur fait l’objet d’un 
systeme de tolerances pour les roues dentees selon ISO. 

Tableau 18.2 

Grandeurs geometriques principales des roues cylindriques droites 

(Vide a fond de dent c = 0,25 m, denture sans jeu ni deport) 



Grandeurs 


Pignon 


Roue 


Couronne 


Theoriques 


1 


2 


3 


Nombre de dents 


^1 


22 


23 


Module 


m 


m 


m 


Pas primitif 


p = n m 


p = n m 


p = n m 


Saillie 


hal = m 


^a 2 = m 


ha3 = m 


Vide a fond de dent 


c i = 0,25 m 


LO 

CN 

O 

II 

Cxi 

O 


c 3 = 0,2 5 m 


Creux 


hf ]_ = 1,25 m 


e 

LO 

Cx] 

\ — 1 

II 

Cxi 

4-1 


LO 

CM 

1 — 1 

II 

cn 

4-1 


Epaisseur de dent 


si = 0,5 p 


S 2 = 0,5 p 


S 3 = 0,5 p 


Intervalle 


e\ = 0,5 p 


CD 

[XJ 

II 

O 

Cn 


03 = 0,5 p 


Diametres : 

- primitif 

- de tete 

- de pied 


d\ = z\ m 
d a l = (z\+2) m 
dfi = (zq- 2 , 5) m 


d2 = Z2 m 
d a 2 = (z2+2)m 
df 2 = (z2~2, 5) m 


d 3 = 23 m 
d a 3 = (Z3~2)m 
df 3 = ( z 3+2 ,5 ) m 


Hauteur de dent 


hi = 2,25 m 


LO 

Cx] 

Cxi 

II 

Cxi 

-c; 


I 13 = 2,25 m 



-3.13 - 







Organes de transmission indirecte 



18.5 CONDITIONS GEOMETRIQUES D’ENGRENEMENT 

L'etude des conditions generates d’engrenement et Tenoned des lois cinematiques et 
geometriques se limitera essentiellement aux dentures a pro HI s en developpante de cercle. 
Coinme la transmission du mouvement et des efforts entre deux roues dentees fait intervenir 
des contacts successifs de toutes les dents, deux lois evidentes doivent etre satisfaites par ce 
mode de transmission : 

Condition 1 : Le rapport de transmission i entre les deux roues doit rester constant indepen- 
damment de la position du point de contact sur les flancs porteurs. 

Conditions 2 : A chaque instant de l’entrainement, le mouvement doit se transmettre au rnoins 
par une paire de dents. 

18.5.1 PREMIERE LOI DES ENGRENAGES 

La Constance du rapport de transmission impose que le rapport des vitesses angulaires des 
deux roues reste egal au rapport d’engrenage dans un engrenage reducteur ou egal a son 
inverse dans un engrenage multiplicateur : 

i = cod ah - ndm = constant. 

La transmission par roues dentees correspond a celle d’un mecanisme a cames forme par les 
flancs de la denture. Considerons deux leviers articules sur les points fixes 0\ et (h, 
constituant deux cames, en contact en un point A quelconque, figure 18.14. Les profils 
adoptes pour les surfaces curvilignes 1 et 2 doivent rester constamment en contact, c'est-a-dire 
ni se separer, ni s’interferer, si la transmission du levier 1 au levier 2 s'effectue correctement. 
Par rapport au plan de reference fixe, le point de contact A se deplace suivant la normale 
commune aux deux profils a la vitesse v. Cette vitesse est designee par vi pour le profil 1, par 
v 2 pour le profil 2. Ces deux vitesses doivent etre superposees, done identiques : 

Vi = v 2 . 

La rotation elementaire du levier moteur 1 de Tangle d(p\ provoque un deplacement elemen- 
taire d/ 1 du profil 1 selon la normale N\Ni : 

d/ 1 = 0]N] &<p\. 

Le profil 2 est lui-meme deplace suivant la meme normale de la quantite d/ 2 imposant une 
rotation elementaire d (pi, avec : 

d/ 2 = O 2 N 2 d <p2. 

La continuite de Tengrenement entre les deux profils impose : 

d/ 1 = d/ 2 = d /, 

ou encore : 0\N \ ' d^i = O 2 N 2 ' d (p 2 . 

Introduisons la definition du rapport de transmission dans les relations geometriques en 
admettant que le deplacement elementaire d / s'effectue pendant Tintervalle de temps 
elementaire d t : 

ru 1 _ &<p x / dt _ dgi _ Q 2 N 2 (1871) 

co 2 d <p 2 / dt d<^ 2 0 1 N l 
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Figure 18.14 Premiere loi des engrenages : simulation par une transmission a cames 
Systeme articule de substitution Valeur des vitesses composantes et totale 



Le rapport des vitesses angulaires est egal a l’inverse du rapport des distances des centres 0\ 
et O 2 a la nonnale commune aux deux pro fils N 1 N 2 . Les triangles 0\N\C et O 2 N 2 C sont 
semblables. II s'ensuit : 



. _ co x _ 0 2 N 2 _ 0 2 C _ d 2 
to 2 O x N j O x C d x 



(18.7.2) 



Or les distances 0\C et OiC represented les detni diametres primitifs d\ et di dits diametres 
primitifs de fonctionnement. 



Premiere loi des engrenages 

La nonnale commune a tout point de contact de deux proftls quelconques doit 
toujours passer par le tneine point cotnmun C aux deux primitifs de fonctionnement. 



Si fun des proftls de dent est donne, le proftl de dent de l’autre roue est entierement deftni par 
cette loi. Le second proftl se nomine le profil conjugue du premier. On pourrait penser qu'il 
existe un tres grand notnbre de courbes qui verified cette premiere loi. Pratiquement, seules 
les courbes cyclo'idales et en particulier la developpante de cercle sont adoptees dans les 
proftls de roues dentees. Dans la position des deux proftls en contact au points , figure 18.14, 
la transmission du mouvement peut se simuler par un mecanisme a chainons articules 
constitue de deux leviers 0\N\ et OiNj, centres sur les points fixes 0\ et O 2 , et par une bielle 
intermediaire N 1 N 2 articulee a ses deux extremites. Le point A , situe sur la bielle, effectue un 
deplacement instantane identique a celui du points de contact du mecanisme a came. 

18.5.2 VITESSE DE GLISSEMENT DES PROFILS 

Le point de contact A decrit une trajectoire absolue par rapport au plan de reference 
contenant les centres 0\ et O 2 , la courbe decrite dependant du choix de la fonne des proftls. 
Ce tneine point se deplace egalement le long des deux proftls. Appliquons les lois de la 
cinematique des mouvements relatifs pour determiner les diverses vitesses composantes et 
totale de ce point. 
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1 . Vitesses absolues : 

La vitesse absolue du point A , appartenant aux deux profds, est dirigee suivant la 
direction NiN 2 ■ Si les profils restent en contact, alors : 



vi = v 2 . 



2. Vitesses d'entrainement : 



Les vitesses d’entrainement sont imposees par la rotation des profils autour des centres 
fixes 0 1 ct 02. Elies sont perpendiculaires aux rayons 0\A et CM, soit : 



Vel = m'OiA, 



V e 2= 0>2 0 2 A. 



3. Vitesses relatives : 

Les vitesses relatives sont les vitesses du point A le long des profils. Ces vitesses sont 
tangentes aux trajectoires relatives constitutes precisement par ces profils. Ce sont le vitesses 
v r i et v r2 de la figure 18.14 a droite. 

Dans tout mouvement relatif, la vitesse absolue d’un point est egale a la somine vectorielle de 
sa vitesse d’entrainement et de sa vitesse relative. La similitude entre les triangles 0\N\A et les 
vitesses vi, v r i, v e i d’une part, entre les triangles 0 2 N 2 A et les vitesses v 2 , v r2 , v e2 d’autre part, 
permet de completer le calcul des intensites des vitesses relatives et absolues par les relations 
sur les deux profils : 

Profil 1 Profil 2 

- vitesses relatives : v ri = a>\ ' N\A v r2 = an ' N 2 A . 

- vitesses absolues : vi = a>\ ' 0\N\ v 2 = an O 2 N 2 . 

Les vitesses relatives du point A proviennent de la rotation des profils autour des points 
instantanes Ni et AC . Ces deux vitesses sont differentes, sauf si le point A se trouve confondu 
avec le point central C . II en resulte un roulement des profils fun sur l'autre accompagne de 
glissement. La vitesse de glissement des profils est la difference des vitesses relatives ayant 
meme direction : 

- pour le profil 1 : v g n = v rl - v r2 . 

- pour le profil 2 : v g i 2 = v r2 - v rl . 

Calculons la valeur de la vitesse de glissement des profils. Introduisons les expressions des 
vitesses relatives dans la relation de la vitesse de glissement sur le profil 1 : 

vgn = a> 1 AM - an N 2 A = col (N\C + CA) - an ( N 2 C - CA ), 

avec : a>\N\C= an N 2 C. Finalement, la vitesse de glissement s'exprime par : 

v g i = (co\ + an) CA. (18.8.1) 

Dans un engrenage exterieur, la vitesse de glissement est proportionnelle a la distance du 
point de contact au point central C situe sur la ligne des centres et a la somine des vitesses 
angulaires des deux roues. Dans un engrenage interieur, la vitesse de glissement est egale au 
produit de la distance CA par la difference des vitesses angulaires. En se basant sur la 
convention donnee au chapitre sur les vitesses de glissement, la vitesse de glissement est 
positive lorsque le point de contact se trouve a l’exterieur du cercle primitif de 
fonctionnement, elle est negative a l'interieur du cercle primitif de fonctionnement. 

Le rapport entre la vitesse de glissement et la vitesse de roulement est appele glissement 
specifique, represente par le symbole y : 

vitesse de glissement 



Y 



vitesse de roulement 



(18.8.2) 
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Dans un engrenage exterieur, le glissement specifique se trouve par les expressions : 

( co x +co 2 )-CA 



profil 1 : 



profil 2 : 



V i = 



Yi = 



co l ■ N X A 

(&>! +co 2 )-CA 
a> 2 ■ N 2 A 



(18.8.3) 



(18.8.4) 



Les vitesses de roulement des profds par rapport aux points A) et N 2 ont meme intensity que 
les vitesses relatives, mais sont de sens opposes. 



18.5.3 CONSTRUCTION GRAPHIQUE DES PROFILS CONJUGUES 

La construction graphique des profds conjugues est basee sur l’application directe de la 
premiere loi des engrenages. Dans ses ouvrages, Reuleaux [3.13] a propose diverses 
constructions geometriques pennettant de trouver le profd conjugue d’un profd donne. 



18.5.3.1 METHODE DE REULEAUX 



Le profd impose de la roue 1 est dessine passant par le point central C , point de contact 
des deux primitifs des roues de diametres d\ et ch. A partir d’un point quelconque du profd 
connu, par exemple P 1 , chercher la direction de la tangente au profil et construire la normale 
en ce point jusqu'a l'intersection avec le primitif de la roue 1. Soit 1’ le point d’intersection de 
cette normale avec la circonference primitive. 




Figure 18.15 Methode de Reuleaux : Construction point par point d'un profd conjugue 

Faire toumer la roue 1 vers la gauche de Fare l'-C de telle sorte que la normale P\-Y passe par 
le point central C . Le point P\ se deplace sur une circonference de rayon 0\P\ et se trouve a 
la distance PC = P\-Y . Le point P est un point de contact des deux profils puisque la normale 
commune PC passe par le point central C . La roue inferieure s'est deplacee angulairement de 
Tangle y . 

Considerer ensuite la point P comine appartenant au profil de la roue 2. Dans le mouvement 
de retour en position initiale, le point P se deplace sur une circonference de rayon O 2 P. Le 
point 1", intersection de la normale au profil 2 avec la circonference primitive de la roue 2, se 
deplace vers la position finale 1". Faire tourner la roue 2 vers la droite de Tangle S de telle 
sorte que les deux primitifs roulent Tun sur Tautre et que les arcs C— F = C— 1". Le nouveau 
point P 1 " du profd conjugue se trouve a la distance : 

Px"-\" = PC = P\-V. 
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Continuer la construction du profit conjugue sur la roue 2 en choisissant d’autres points P\ sur 
le profd connu. Le lieu geometrique des points de contact entre les deux profds en 
engrenement est la ligne d' action de la denture. Cette ligne est generalement une courbe. En 
adoptant des arcs de longueur egale entre les divers points P\ sur le profd connu, les positions 
des points conjugues correspondants sur l'autre profd mettent en evidence le glissement des 
dentures. 

18.5.3.2 METHODE DE PONCELET 

La methode de Poncelet est derivee de la methode de Reuleaux. Elle consiste a simplifier 
le trace en decoupant la circonference primitive des deux roues en un certain nornbre d’arcs 
egaux a partir du point central C. Soient 1' et 1", 2’ et 2", 3’ et 3", etc. les points homologues 
qui viendront en contact au point central C pendant la rotation des deux roues. A partir d'un 
point repere sur la circonference primitive du profd donne, par exemple le point 3', construire 
la normale a ce profd et tracer un arc de cercle de meme rayon /C centre sur le point 3" du 
second primitif. Repeter la construction pour tous les points des deux circonferences 
primitives. Le profd conjugue est le profd enveloppe des arcs de cercle centres sur les points 
de la ligne primitive 2. Cette seconde methode ne permet pas de trouver la ligne d'action, ni 
de mettre en evidence le glissement des profds. Elle est par contre beaucoup plus rapide que 
la methode precedente. 




Figure 18.16 Glissement des profils Methode de Poncelet 

18.5.4 SECONDE LOI DES ENGRENAGES 

La deux leviers profiles de la figure 18.14 ne pennettent pas de conserver continuellement 
le rapport de transmission i car le contact entre les deux pieces s'arrete lorsque le point A va se 
situer a l'extremite d’un des profils. Pour que l’engrenement reste continu dans un engrenage, 
il faut qu'd existe toujours au moins un profd de dent du pignon en contact avec un profd de 
dent de la roue. 

Supposons la premiere loi des engrenages satisfaite pendant l’engrenement des deux roues. Le 
point de contact entre les profils de dent se deplace constamment, mais reste toujours a 
l’interieur des cercles de tete des deux roues d’un engrenage. La ligne d’action est limitee par 
les deux circonferences de tete : c'est la longueur de conduite entre la roue menante et la roue 
menee. Cette ligne se subdivise en deux troncons : 

1 . la conduite d'approche, contact en tout point de la ligne de conduite situe entre le cercle de 
tete de la roue menee et le point central C. 

2. la conduite de retraite, contact en tout point de la ligne de conduite situe entre le point 
central C et le cercle de tete de la roue menante. 
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Pour que l’engrenement reste continu entre les deux roues, il faut que les profils suivants 
viennent en contact avant que les profils en engrenement se quittent au point situe sur le 
cercle de tete de la roue menante. 

Pendant le contact de deux profils conjugues d’un engrenage, la roue menante effectue une 
rotation d’un angle compris entre le rayon 0\ -» extremite de la dent et le rayon 0\E\. 
Designons par cp cet angle de conduite, par r Tangle defini par le pas primitif, appele pas 
angulaire. Cet angle est egal au pas primitif divise par le rayon primitif : n =/?/(/: 2 d\) et ti = 
p/('/2 dr). La seconde loi des engrenages peut s'enoncer comme suit : 



Seconde loi des engrenages 

Pour que T engrenement entre deux roues dentees d'un engrenage reste continu, 
il faut que Tangle de conduite cp soit toujours superieur au pas angulaire r. 






Figure 18.17 Longueur de conduite, contacts d'approche et de retraite, pas angulaire 

Le rapport entre Tangle de conduite et le pas angulaire est appele rapport de conduite. Cette 
grandeur peut se trouver en principe par 1’ expression generale : 

angle de conduite cp cp ^ 

s = — E — = —. (18.9) 

pas angulaire r r 

Ce rapport de conduite se calcule tres facilement pour les dentures en developpante de cercle. 
Par contre, pour les dentures a profil quelconque, Tangle de conduite n’est pas aise a 
rechercher. 



18.6 DENTURES A PROFILS CYCLOIDAUX 

Bien que les dentures a profils cyclo'idaux ne soient plus guere utilisees dans les 
engrenages en construction de machines, appliquons les deux lois des engrenages a ce genre 
de denture. 

18.6.1 COURBES CYCLOID ALES 

Les courbes cycloidales sont obtenues par roulement de cercles ou de droites les uns sur 
les autres. La definition des diverses courbes obtenues sont citees brievement ici. 
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1. Orthocycloide 

L'orthocycloide, nominee le plus souvent cycloide, est la courbe decrite par le point d’un 
cercle qui roule sans glisser sur une droite. Les points a Texterieur du cercle decrivent des 
orthocycloides allongees, les points a Tinterieur des orthocycloides raccourcies. La mise en 
equation de la courbe, ou (p est Tangle de rotation du cercle sur la droite, r le rayon du cercle 
et p la distance du point generateur par rapport au centre du cercle, se decrit par : 

x = r (p- p sin <p, 

y = r-p cos cp. 

Pour p > r , Torthocyclo'ide est allongee, elle est raccourcie pour p < r q t pour p = r c'est la 
courbe fondamentale. La normale a la courbe passe toujours par le point de contact du cercle 
sur la droite, voir la figure 18.18 ci-dessous. 




Figure 18.18 Orthocycloides (ou cyclo'ides) : fondamentale et allongee 

2. Epicycloide 

L’epicycloide est la courbe decrite par le point d’un cercle qui roule sur la circonference a 
Texterieur d’un autre cercle. 

3. Hypocycloide 

L’hypocycloide est la courbe decrite par le point d’un cercle qui roule sur la circonference 
a l’interieur d’un autre cercle. 

4. Pericycloide 

La pericycloide est la courbe decrite par le point d’une couronne qui roule sur la 
circonference a Texterieur d’un autre cercle. 

5. Developpante de cercle 

La developpante de cercle est la courbe decrite par un point d’un plan contenant une droite 
roulant sur la circonference d’un cercle. Elle peut etre consideree comine une epicycloide ou 
une pericycloide de rayon infiniment grand. 

18.6.2 ENGRENAGE EXTERIEUR A DENTURE CYCLOID ALE 

Le profil cycloidal de la denture se compose de deux arcs distincts : le premier a 
Texterieur du cercle primitif constitue par un arc d’epicycloide, le second a l’interieur du 
primitif par un arc d’hypocycloide. Ces deux arcs sont generes par le roulement de cercles sur 
la ligne primitive. Pour que Tengrenement s’effectue correctement entre les deux pro Ills des 
roues menante et menee, il faut que les cercles generateurs des courbes cycloidales soient 
respectivement egaux. Le cercle generateur roulant a Texterieur du cercle primitif de la roue 
menante doit posseder le meme rayon que celui du cercle generateur roulant a l’interieur du 
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cercle primitif de la roue rnenee. II en va de meme pour le cercle generateur roulant a 
l’interieur du cercle primitif de la roue menante. 

Le pro ill de la dent presente un point d’inflexion situe exactement sur le cercle primitif, la 
tangente commune aux deux arcs de cyclo'ide etant ici radiale. Pour les autres points du profd, 
la nonnale au flanc de la dent passe par le point de contact du cercle generateur avec le cercle 
primitif. La ligne d’action de l’engrenage cycloidal se confond avec les arcs des cercles 
generateurs en contact au point central C. 




II est possible de demontrer que theoriquement le rendement mecanique et les conditions de 
contact entre les profils, un flanc convexe en contact avec un flanc concave, sont superieurs 
aux conditions d’engrenement avec des flancs a profil a developpante de cercle. Par contre, les 
profils cyclo'idaux exigent un entraxe de fonctionnement correspondant exactement a la valeur 
theorique, un outillage de taillage important et de grandes difficultes de controle geometrique. 
La mesure de la forme des profils est tres difficile et la precision atteinte reste toujours 
mediocre. Ces diverses raisons font que ces profils ne sont plus utilises actuellement. 

Les dentures d’horlogerie sont des dentures a profils pseudo cyclo'idaux. Elies utilisent 
habituellement des cercles generateurs interieurs de diametre egal au rayon primitif de la roue. 
Le profil du creux de dent est alors rectiligne dans la direction radiale. A l’exterieur du cercle 
primitif, le profil cycloidal est remplace par un arc de cercle, figure 18.20. 

18.6.3 ENGRENAGE A ROUES CYLINDRIQUES ET A FUSEAUX 

L'engrenage a roues cylindriques a fuseaux se compose d'une roue dentee exterieure 
engrenant avec une roue cylindrique dont les dents sont des fuseaux cylindriques ayant leur 
axe parallele a l’axe de la roue. 




Figure 18.20 Denture d'horlogerie Engrenages a roue ou cremaillere a fuseaux 
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Le profil de la denture de la roue conjuguee est obtenu en construisant la trajectoire relative 
du centre des fuseaux roulant sur le cercle primitif de la roue dentee. Ce centre decrit une 
trajectoire epicycloidale de rayon generateur egal au rayon primitif de la roue a fuseaux, soit 
72 ch. Le profd de la dent de la roue 1 est impose par le profd enveloppe genere par les divers 
rayons des fuseaux dont les centres sont sur la cycloide, figure 18.19. 

18.6.4 ENGRENAGE A CREMAILLERE ET A FUSEAUX 

La cremaillere a fuseaux est un cas particulier de la roue cylindrique a fuseaux. Comme le 
rayon primitif de cette roue est infiniment grand, la trajectoire decrite par le centre des 
fuseaux par rapport au cercle primitif de la roue dentee est une developpante de cercle. La 
construction du profil de la denture s'effectue d'une maniere semblable a celle de la roue a 
fuseaux. 



18.6.5 DIMENSIONS DES ROUES CYLINDRIQUES A FUSEAUX 



Les dimensions et proportions adoptees pour la geometrie des engrenages avec roue ou 
cremaillere a fuseaux sont les suivantes : 



Roue 1 : 

Roue a fuseau : 

Pas primitif : 

Diametre des fuseaux : 

Saillie : 

Excentricite du rayon de pied : 
Rayon de pied : 

Jeu entre dents : 

Largeur usuelle de la dent : 



d\ = zi m, 
cli = Z 2 m, 
p = 7t m. 

df S « 1,67 in . 

h a \ = (1 + 0,03 z\) m. 

e = 0,15 m. 

Rf = 0,5 d fs . 
j = 0,04 / n. 
b = (3 a 4) m. 



18.7 PROFILS EN DEVELOPPANTE DE CERCLE 

Le profil adopte actuellement par la majorite des fabricants de roues dentees et d’outillage, 
par les normes nationales et interna tionales, est le profil en developpante de cercle. Ce profil 
possede un certain nombre de proprietes citees dans ce sous-chapitre. 

18.7.1 DEFINITION ET CONSTRUCTION DE LA DEVELOPPANTE 

On appelle developpee d’une courbe le lieu geometrique des centres de courbure de cette 
courbe. La courbe en question est appelee la developpante. A partir de cette definition 
geometrique, il est possible de distinguer facilement les developpees et developpantes 
suivantes : 

Developpees Developpantes 

Point Circonference 

Cercle Developpante de cercle 

Developpante de cercle Spirale de Sturm. 

Dans ce sous-chapitre, le profil en developpante de cercle utilisable dans les dentures est 
un arc de developpante. Les dentures utilisent soit un profil a developpante fondamentale, soit 
un arc de developpante allongee ou raccourcie. 
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Definition de la developpante de cercle 

La developpante de cercle est la courbe decrite par un point d’une droite qui roule 
sans glisser sur la circonference d’un cercle. 

Le cercle est la developpee de la courbe. 



Cette definition mathematique pourrait se completer par une definition plus explicite dont 
la teneur est la suivante : La developpante de cercle est la courbe decrite par le point d’un fil 
tendu se deroulant d'un cercle fixe. La developpante de cercle appartient egalement aux 
courbes cycloldales car elle se situe entre l’epicycloide et la pericycloide. 

Construction de la developpante de cercle 

Cette courbe se construit point par point. Apres avoir choisi un systeme de reference O x 
y, tracer la circonference du cercle developpe centre sur l’origine, dessiner une droite verticale 
tangente au cercle comine representee sur la figure 18.21. Porter a partir du point de tangence 
0 des segments egaux 0-1 = 1-2 = 2-3 = 3-4 = . . . etc. sur la droite. Construire des arcs egaux 
sur la circonference de longueurs egales a celles des segments rectilignes : 01' = 1'2' = 2’3’ = 
3’4’ = 0-1 . . . etc. Placer en ces points les tangentes au cercle, en dessinant une 
perpendiculaire au rayon, et porter a partir du point de tangence correspondant la longueur de 
fare issu du point 0 comine par exemple 3'P3 = arc 3’0 = 3-0. La courbe passant par ces divers 
points est la developpante de cercle. 




DEVELOPPANTE 




Figure 18.21 Construction de la developpante de cercle Mise en equation 

Dans la technique des roues dentees et engrenages, le cercle developpe est appele cercle de 
base de la developpante, son diametre etant toujours designe par db- 



18.7.2 MISE EN EQUATION DE LA DEVELOPPANTE 

La mise en equation de la developpante de cercle fondamentale peut s'effectuer soit en 
coordonnees rectangulaires, soit en coordonnees polaires, cette demiere possibility etant plus 
usitee dans la technique des roues dentees. 

18.7.2.1 COORDONNEES RECTANGULAIRES 



Le cercle developpe a son centre confondu avec l'origine du systeme de coordonnees O x 
y, son rayon de base etant designe par r. La developpante de cercle debute au point D inter- 
section de l’axe O x avec la circonference du cercle. La droite generant la developpante est 
initialement parallele a l'axe O y. Les relations parametriques d’un point de la developpante 
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sont donnees en fonction de Tangle y/ compris entre l'axe O x et le rayon passant par le point 
de tangence N de la droite roulant sur le cercle. Les coordonnees du point P sont obtenues en 
projetant le rayon ON et la longueur de la tangente NP sur les deux axes, soit : 

x = ON cosy/ + NP smy/, 
y = ON sin yr - NP cos y/. 

La distance NP est egale a la longueur de Tare DN puisque la droite roule sans glisser sur le 
cercle : NP = DN = r y/ . Rcmplacons ces valeurs dans Texpression precedente : 

x = r (cosy/+ y/ smy/), (18.10.1) 

y = r (sin^- y/ cosy/). (18.10.2) 

Calculons les derivees premieres et secondes de ces deux expressions par rapport au pararne- 
tre y/ . 

x’ = dx ldy/= r y/ cosy/, (18.11.1) 

y’ = dy / dy/= r yr sin^. (18.11.2) 

La pente de la tangente a la developpante de cercle se trouve par : 

tana = dy / dx = y ' = sin y/l cosy/= tan y/. 

La direction de la tangente a la developpante est done parallele a celle du rayon ON. La 
longueur de Tare elementaire peut se trouver par : 

cL = (dx 2 + dy 2 ) 0 ’ 5 = r y/dy/ . 



L'arc de developpante vaut : 




(18.12) 



Detenninons si la courbe est vraiment une developpante de cercle. Le centre de courbure de la 
developpante doit se trouver sur la circonference du cercle developpe et le rayon de courbure 
doit etre egal a la distance PN. Derivons Texpression des derivees premiere par rapport a 
Tangle y/\ 

x” = d 2 x / d^ 2 = r (cosy/- y/siny/), (18.13.1) 

y ” = d 2 y / d yr = r (sin^/+ y/cosy/). (18.13.2) 

Le rayon de courbure d’une courbe, en coordonnees rectangulaires, exprime sous forme 
parametrique, se calcule par Texpression generale : 

p .... (i 2 +j 2 ) 3/2 

xy-yx 



En rcmplacant les derivees premieres et secondes dans cette expression et apres ecriture de la 
simplification, le rayon de courbure s'exprime par : 



P = 



(r y/f 



= r y/. 



(18.14) 



Comine l'arc DN = r y/, le centre du rayon de courbure est bien situe sur la circonference du 
cercle developpe, done cette courbe cycloldale est une developpante de cercle. 
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18.7.2.2 COORDONNEES POLAIRES 

Dans les calculs geometriques des profils en developpante de cercle, les relations usuelles 
sont basees sur les coordonnees polaires. Le roulement de la droite sur le cercle de base 
permet d’ecrire, figure 18.22 : 

arc DN = segment NP. 

Exprimons la longueur de l’arc DN et celle du segment de droite NP. Ces deux grandeurs 
peuvent se calculer en fonction de Tangle yr ou mieux a partir de Tangle a , angle compris entre 
le rayon r issu du centre du cercle et aboutissant au point N et le rayon R issu du meme point 
et touchant le point P de la developpante : 

arc DN= r ( cp+ a), 

segment NP = r tan a. 

Egalons ces deux grandeurs : r (q> + a) = r tan a, 
ou : cp= tan a - a. 





Figure 18.22 Mise en equation de la developpante de cercle en coordonnees polaires 

Angle auxiliaire (p = inv a 

Le rayon vecteur R (ou demi diametre) se trouve simplement par la relation : 

R = r / cos a . 

Les deux relations pratiques d’un point P quelconque de la developpante de cercle, exprimees 
en coordonnees polaires, sont : 

1 . Angle du rayon vecteur : cp= inva= tana- a, (18.15.1) 

2. Angle de pression : a = arccos(r/i?) = arccos(db/D). (18.15.2) 

L'angle du rayon vecteur R par rapport a la directrice O x est nomine involute a: c’est une 
fonction de Tangle de pression a. Le rayon r du cercle developpe est egal a la moitie du 
diametre de base d\> de la developpante. Habituellement, les grandeurs connues sont : le 
diametre de base et le diametre D = 2 R. Le calcul consiste alors a trouver Tangle de pression 
a, , ensuite a rechercher inva . L'angle cp ou inv« s'exprime en radian : inva est Tangle compris 
entre le rayon passant par le debut de la developpante et celui passant par le point a controler. 
La figure 18.22 a droite montre les rayons intervenant pratiquement dans ces calculs et Tare 
en developpante de cercle du profil de dent. L'angle de pression a est Tangle compris entre la 
direction radiale et la tangente a la developpante. 
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18.7.3 CALCUL DES ANGLES inv a ET DE PRESSION a 

Deux cas se presentent en pratique : soit Tangle de pression a est connu et il faut trouver la 
valeur de la fonction inva , soit la fonction inva est donnee et il faut rechercher la valeur de 
Tangle de pression a . 



18.7.3.1 CALCUL DE LA FONCTION inva 

La determination de la valeur de la fonction est immediate en appliquant simplement la 
relation generale de la developpante de cercle, soit : 

inva = tana - a, 

avec : 1’ angle de pression a exprime en radian. 



18.7.3.2 CALCUL DE LANGLE DE PRESSION 



Deux methodes sont a disposition : soit utiliser une table contenant la fonction et 
interpoler dans cette table, soit introduire une methode numerique. La fonction inverse ne 
peut pas se trouver directement. L'algorithme de la solution iterative consiste a trouver une 
valeur initiale approchee de Tangle a a partir de la fonction inva et a iterer au moyen de la 
methode de Newton-Raphson jusqu'a ce que le resultat soit satisfaisant. 

Si inva est connue, la relation de depart est : a = inv" 1 a et la recherche de Tangle de pression 
a peut s'effectuer de la maniere suivante : 

1. Recherche approximative de V angle de pression a : 

RemplaQons dans la relation de base la tangente par son developpement en serie : 
inva = tana - a = a+ a/3 + 2 a 5 /15 + 17 a 7 /315 + ... - a , 
et conservons seulement les deux premiers termes du developpement : 

inva ~ a + a 13 - a = a 13. 

Cette relation pennet de trouver la valeur initiale pour Tangle a : 

a = \j3mya. (18.16.1) 




a = 45° 

inv a = 0.21460184 

i a [rad] o° 

0 0.86347857 49.47367770 

1 0.79647732 45.63478886 

2 0.78564010 45.01386203 

3 0.78539828 45.00000671 

4 0.78539816 45.00000000 



Figure 18.23 Organigrammes de la recherche de : inva , de Tangle de pression a partir d'inva 
Exemple de resultats obtenus pour a = 45° en fonction du nombre d'iterations 
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2. Recherche de I'angle de pression a par voie iterative : 

Ecrivons la fonction et sa derivee intervenant dans la methode de Newton-Raphson : 

fonction : f (a) = tana - a - invao = 0, 

2 2 

fonction derivee : f (a) = 1 + tan a - 1 = tan a. 

Introduisons ces deux expressions dans la solution iterative qui prend la forme generale 
suivante : 



a i+\ = 



f(a,) _ tana; - a ; -inva 0 
f'(a;) 1 tan 2 a l 



(18.16.2) 



Dans les dentures mecaniques, Tangle de pression a est generalement compris entre 0° et 50° 
ou entre 0 et 0,9 radian. Dans ce domaine, il suffit d’effectuer quatre iterations pour obtenir un 
resultat suffisamment precis, soit garantir un resultat a 0,0001 degre pres ou 0,36", voir les 
resultats de la figure 1 8.23 pour un angle a = 45°. 



18.7.4 DEVELOPPANTES ALLONGEES ET RACCOURCIES 



La fonne de la denture, obtenue par formage ou par usinage au moyen d'un outillage 
approprie, depend non seulement des points situes sur la droite generant la developpante 
fondamentale, mais egalement de points situes a Texterieur de la droite roulant sans glisser sur 
le cercle de base. Considerons un cercle de base de rayon r b = 0,5 d b et un point P appar- 
tenant a la droite generant la developpante fondamentale. La courbe decrite par ce point 
commence au point D situe sur Taxe O x. Tout point du plan mobile, contenant la droite de 
generation, decrit une developpante. Les points de la droite decrivent des developpantes 
fondamentales, tous les autres points des developpantes allongees ou raccourcies. 

Soit Co un point du plan mobile situe exactement sur Taxe O x dans la position initiale de la 
droite generatrice, la distance DCo etant designee par g, positive vers la droite, negative vers 
la gauche. Le point C decrit une developpante allongee si le signe de g est negatif, une deve- 
loppante raccourcie dans le cas contraire. Les coordonnees rectangulaires du point C dans une 
position quelconque de la droite sont : 

Xc = 0"b + g) cos y/+ r b y/ siny/, 

yc = 0"b + g) siny/- r b y/ cosy r. 

Dans le cas particulier ou g = - r b , les coordonnees du point C se simplifient et la courbe 
decrite par ce point est une spirale d’Archimede. Derivons les deux expressions des 
coordonnees du point C par rapport au parametre i// : 



xc = dxc/d^= - (r b + g) sin^-l- r b sin^-l- r b y/ cosy/= r b sin^//- vc, 
Vc = dyc/d^= (n> + g) cosy/- r b cosy/+ r b y/ 8^^= - r b cosy/ + xc- 



La pente de la tangente a la developpante peut se trouver par le quotient differentiel : 



, dv 

v = tana = — 
dv 



x c - r b cos y/ 
r b s i n i// - y c ‘ 



La tangente a la developpante allongee ou raccourcie est perpendiculaire au segment CN et la 
normale a la courbe passe aussi par le point de contact N de la droite generatrice avec le cercle 
developpe. 
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Figure 18.24 Mise en equation de la developpante allongee ou raccourcie 

Calculons aussi les derivees secondes des deux expressions par rapport au parametre 
angulaire y/\ 

x”c = d 2 xclA.y/ = - (rb + g) cost// + 2 1 % cos y/- r\, y/ sin^ 2 r\, cosy/-xc, 

y”c = A 2 yCIAy/ = - (rb + g) sin^+ 2 sin^/+ r\,y/ cosy/= 2 ty sin^- yc. 

Le rayon de courbure de la developpante allongee ou raccourcie peut se trouver a partir de 
l’expression generale en equations parametriques. En substituant ces diverses valeurs, le rayon 
de courbure s'exprime par : 

(-Fir 2 )" .... (?b¥ 2 +g 2 ) 3/2 . 
xy-yx r b V 2 +g 2 -r b g 

Le centre de courbure se trouve sur la normale CN, la construction geometrique de ce point 
etant sans autre possible. Pour une longueur du segment g egale a zero, le rayon de courbure 
vaut le produit du rayon de base par Tangle y/. La figure 18.24 montre diverses developpantes 
de cercle pour des points situes de part et d'autre de la droite generatrice. 

18.7.5 GENERATION TECHNIQUE DE LA DEVELOPPANTE DE CERCLE 

Le profil de la dent a developpante de cercle est obtenu par un procede de fabrication 
approprie. Dans Tusinage par enlevement de matiere, c'est la trajectoire relative de l’outil par 
rapport a la roue a tailler ou vice versa qui fixe la forme de la dent, ce profil etant appele 
profil obtenu par generation. L'arete tranchante de l’outil est tangente a la developpante et 
decoupe progressivement le profil total. La developpante de cercle est generee techniquement 
par les principes decrits ici, voir figure 18.25. 

18.7.5.1 SEGMENT RECTILIGNE EN TRANSLATION 

La developpante peut se generer par translation d’un segment rectiligne a vitesse constante 
par rapport a un plan, et par rotation unifonne d'un cercle, le segment de droite et la 
circonference du cercle roulant Tun sur Tautre sans glisser. Chaque point de la droite, 
represente par le tranchant de l’outil, decrit une developpante de cercle sur la piece en rotation 
a Texterieur de la circonference de rayon de base 0\C\. Le flanc de Toutil est perpendiculaire 
a la droite tangente au cercle de base. Le segment de droite est nonnal a tous les points en 
fabrication du profil a developpante. 

18.7.5.2 CERCLE EN MOUVEMENT PLAN 

Le deplacement d’un cercle en mouvement plan, mouvement compose d’une rotation 
unifonne autour de son centre 0\ et d’un deplacement rectiligne a vitesse constante de ce 
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point, engendre egalement un profil enveloppe qui est une developpante de cercle. L'outil de 
taillage possede une surface de coupe plane. Ce tranchant est tangent aux diverses 
developpantes de cercle. 

18.7.5.3 DEPLACEMENT DTJNE DEVELOPPANTE DE CERCLE 

Le deplacement d’une developpante de cercle, appartenant a un cercle en rotation autour 
du point fixe 0\ et du deplacement simultane d'un second cercle centre sur O 2 , en rotation 
dans le sens inverse, engendre une developpante sur la deuxieme roue. Cette methode de 
generation est utilisee dans le taillage des roues dentees par outil - pignon. Sur la normale 
commune aux profils, le point de contact se deplace sur le segment rectiligne tangent aux 
deux cercles de base. 





Figure 18.25 Generation technique du profil a developpante de cercle 

18.8 PROFILS DE REFERENCE DES DENTURES 

Afin de faciliter Tinterchangeabilite des roues dentees et des engrenages, le profil de la 
denture a developpante de cercle est normalise sur le plan international par ISO. La 
normalisation represente un compromis entre divers criteres de conception, de fabrication, de 
resistance, de duree de vie et d’interchangeabilite. La cremaillere est une roue particuliere 
dont le nombre de dents est infiniment grand. Les diametres primitif, de tete, de pied et de 
base sont aussi infiniment grands; il en resulte une courbure nulle de la developpante, done 
son profil est rectiligne. 

18.8.1 PROFIL CONJUGUE A LA CREMAILLERE A FLANCS DROITS 

Soit un pignon 1, diametre primitif d\, engrenant avec une cremaillere a flancs rectilignes, 
inclines sur la ligne primitive de Tangle 90°-«°. La ligne primitive de la cremaillere est en 
contact avec le cercle primitif du pignon au point C. Lors du deplacement de la cremaillere en 
translation rectiligne, les lignes primitives de la cremaillere et celle du pignon en rotation 
autour du point fixe 0\ se meuvent de longueurs egales. Appliquons la premiere loi des 
engrenages pour determiner le profil conjugue de la cremaillere sur la denture du pignon. La 
normale au profil de la cremaillere doit toujours passer par le point central C, sa direction 
restant constante puisque le flanc de la cremaillere est rectiligne, figure 18.26. Deplacons la 
cremaillere de sa position primitive vers la gauche de CC" et cherchons la position du point 
de contact entre les deux profils. Ce point se trouve d’une part sur le flanc rectiligne de la 
cremaillere, au point de concours de ce flanc avec la normale au profil passant par C, d’autre 
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part sur le profit conjugue du pignon 1. En designant par a l’inclinaison de la normale a la 
cremaillere par rapport a sa ligne primitive, le deplacement de cette derniere suivant la 
normale au profil donne est CA : 

CA = CC” cos a. 

La rotation du pignon peut s'exprimer par la longueur de Fare CC avec : CC' = CC", soit par 
Tangle ;/entrc les deux rayons 0\C et 0|C'. En supposant le profil de la dent du pignon connu, 
le point B , loge au debut de ce profil, decrit le meme angle y pour occuper la position B' apres 
rotation. Ce point est situe sur une circonference de rayon 0\N\ avec : 

0\N\ = 0\C cosa. 

L’angle y se trouve par : y= 2 CC'/d\ = 2 BB'/dbi, 

avec : d\,i=2 0\N\ = d\ cos a, 

le diametre d’un cercle de rayon 0\N\, N\ etant situe sur la normale a la cremaillere et sur la 
tangente au cercle de base. L’arc BB’ est egal a la distance normale AC car : 

BB'= CC' dCdx = CC cos a = CC" cosa = CA. 

La distance entre les deux courbes du profil conjugue dans les deux positions etudiees reste 
constante. La normale a ces deux profils est toujours tangente au cercle de diametre d\,\. Pour 
un deplacement rectiligne de la cremaillere, tous les points de contact entre les deux profils 
conjugues sont situes sur la droite N\CA. Ce segment rectiligne est done la ligne d'action de 
Tengrenage a cremaillere. 




Figure 18.26 Profil conjugue d'une cremaillere a flancs droits Profil de reference ISO, type A 

Le profil conjugue d'une cremaillere a flancs droits sur une roue est un profil a developpante 
de cercle. L’inclinaison de la nonnale au profil de la cremaillere par rapport a sa ligne 
primitive est Tangle de pression a. Cet angle de pression impose la grandeur du diametre de 
base de la developpante sur la roue conjuguee. 

18.8.2 PROFILS DE REFERENCE SELON ISO ET SN 215 520 

Le profil rectiligne de la cremaillere est a la base de la nonnalisation ISO des dentures a 
developpante de cercle. Le profil de reference est la section normale de la denture d’une roue 
de diametre et d’un nombre de dents infiniment grands. La hauteur du profil de reference est 
delimitee par deux lignes paralleles : la ligne de tete et la ligne de pied. L’arrondi a fond de 
dent Rfp (dans la norme rn>) raccorde la partie rectiligne des flancs de dent avec la ligne de 
pied. Le profil conjugue est le profil symetrique au profil de reference deplace sur la ligne de 
reference P-P d’un demi pas. Les caracteristiques du profil de reference sont : 

- le profil de reference avec module in possede un pas de : p = n m. 
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- les flancs du pro (11 de reference sont rectilignes. 

- sur la ligne de reference, Tepaisseur de dent est egale a l’intervalle, soit le demi pas : 

5p = ep = 72 p = 72 n m. 

- les flancs du profil de reference forment Tangle de profil ap avec la normale a la ligne de 
reference. 

- la ligne de tete est a la distance h a p de la ligne de reference, la ligne de pied a la distance h& 
de la ligne de reference P-P. 

- la hauteur de dent commune V du profd de reference et du profd conjugue est egale au 
double de la saillie, soit 2 A aP . 

- la definition du profil de reference se base sur la ligne de reference P-P . 

- le rayon a fond de dent est determine par le vide a fond de dent cp et correspond au rayon 
plein reliant les deux flancs : 

Rfp max = Cp/(1 - sinorp). (18.17) 

Habituellement, le rayon de raccordement est plus petit que cette valeur limite, la valeur 
recommandee en Suisse varie de R& = 0,25 m a 0,38 m selon le type de profil de reference. Si 
une valeur plus faible que la valeur maximale est adoptee dans la definition du profil, la 
hauteur rectiligne de la cremaillere a partir de la ligne de reference vers le cote de pied de dent 
est superieure au module. 



Tableau 18.3 

Types de profils de reference ISO 53-1974 / SN 215 520 : ap = 20° et h a p = 1-m 



Grandeur 


Types de profil de reference 


A (ISO 53) 


B 


C 


D 


H fP 


1,25 m 


1,25 m 


1,25 m 


1,40 m 


C P 


0,25 m 


0,25 m 


0,25 m 


0,40 m 


Kf P 


0,38 m 


0,30 m 


0,25 m 


0,40 m 



La partie de fond de dent hors du profil actif peut 
Diverger suivant la methode de fabrication. 



En partant des diverses definitions, la figure 18.26 a droite montre le profil de la cremaillere 
de reference, type A. L'angle de pression ap du profil de reference est normalise a : 

Angle de pression : a? = 20° (18.18) 

Les recommandations d'application des profils de reference sont (selon norme suisse) : 

- Profil de reference type A : surtout recommande pour transmettre de grands couples, 

- Profil de reference type B : Application pour sollicitation nonnale. 

- Profil de reference type C : Principalement utilise pour Tusinage par firaise mere 
standard. 

- profil de reference type D : Recommande pour des transmissions aux hautes exigences 
de couples et de precision, pour une finition par rasage ou par rectifiage des flancs, figure 
18.27 a gauche (profil a protuberance). 

Le profil de reference type D avec degagement de pied est applique quand il s'agit d’une 
denture realisee avec un outil a protuberance suivie d'une operation de rectifiage ou de rasage. 
Les valeurs du degagement U\ p et de Tangle app du profil de flanc de degagement de pied 
dependent de la methode de fabrication de la denture et ne sont pas specifiees dans la norme 
suisse. 
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Figure 18.27 Profil de reference, type D Construction du profil conjugue d'une cremaillere 

18.8.3 CONSTRUCTION DU PROFIL D'UNE DENT 

A partir du profil de reference normalise, construisons le profil d’une denture exterieure en 
appliquant la premiere loi des engrenages et les proprietes de la developpante de cercle. Dans 
ce but, adoptons une cremaillere de taillage dont le profil correspond en principe a celui de la 
cremaillere de reference, la difference etant donnee par les raccordements aux lignes de tete et 
de pied. Le flanc rectiligne de cet outil se termine la ou commence le rayon de raccordement 
Rap, saillie et creux ayant tous deux 1,25 m . La figure 18.27 a droite rnontre une cremaillere 
avec un raccordement de tete i? a p = 0,3 m correspondant au type B de la norrne suisse. Les 
lignes primitives de la cremaillere de taillage, confondues avec la ligne de reference, et de la 
roue a tailler sont en contact au point central C. La cremaillere de taillage doit posseder un 
profil de tete engendrant la developpante sur le flanc de la dent ainsi que le raccordement avec 
le cercle de pied. La construction du profil conjugue comprend quatre troncons curvilignes : 
le cercle de pied, le raccordement de pied, le flanc en developpante et le cercle de tete. II 
s'effectue de la maniere suivante : 

1 . Adopter le nombre de dents z , le module m , calculer les diametres : 
primitif d, de tete d a , de pied df et de base de la developpante <4- 

Choisir une echelle convenable pour la construction graphique, soit 5 : 1 ou 10 : 1. 

2. Dessiner le profil de la cremaillere de taillage passant par le point central C. La ligne 
primitive de la cremaillere non deportee se confond avec la ligne de reference. 

3. Construire le cercle primitif de la roue a tailler en portant le diametre primitif : d = z m 
tangent a la ligne primitive de la cremaillere au point C, reperer le centre de la roue au 
point O , le cercle de tete au diametre d a = d + 2 m. 

4. Tracer la normale au profil de la cremaillere passant par le point C et abaisser du centre O 
de la roue une perpendiculaire a la droite CN. Le point N est le point de tangence de la 
nonnale avec le cercle de base de la developpante de diametre d\, = d cos a . 

5. Le rayon de courbure de la developpante de cercle au point C est le segment NC. Tracer le 
cercle de base de la developpante de rayon ON et construire la developpante point par 
point, a partir du cercle de base jusqu'au cercle de tete, en faisant rouler la droite CN sur le 
cercle de base. Dans ce but, porter des segments egaux sur le cercle de base et sur la droite 
CN de part et d'autre du point N. Reperer les points de contact sur le cercle de base, 
prendre la direction du rayon correspondant et construire la ligne tangente aux environs du 
profil de la cremaillere. Dessiner un arc centre sur le point de contact entre la ligne et le 
cercle de base, longueur mesuree sur la droite CN . La developpante de cercle est la courbe 
enveloppe de ces arcs successifs. 

6. Le profil de pied de la dent est taille par l’extremite de la cremaillere de taillage equipee 
d'un raccordement au rayon R aP . Le profil de pied est le profil conjugue a cette partie 
circulaire de la cremaillere. Pour trouver le profil conjugue, il faut tout d’abord construire 
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le profil conjugue au point D, centre de courbure du rayon de tete de la cremaillere. A cet 
effet, porter sur les lignes primitives de la cremaillere et de la roue des arcs ou segments 
egaux : 

Cl'= 1'2' = 2'3'= ... = Cl" = 1 "2 " = 2 "3 " = ... etc. 

Tracer la trajectoire du point D lors du deplacement de la cremaillere vers la droite et y 
porter les memes longueurs : 

C1' = D-1 = 1-2 = 2-3= . . . etc. 

7. Lorsque les points homologues des deux lignes primitives viennent en contact au point C, 
par exemple 3’ et 3", le centre D se trouve au point 3. Ce point 3 est un point de contact 
sur le profd conjugue de la roue. Si Ton revient dans la position primitive du dessin, le 
point 3 decrit un arc de cercle de rayon 0-3 et reste a la distance C-3 = 3 '3". Le point 3" 
est un point du profil recherche dans la position primitive de la roue. La construction est 
poursuivie pour chacun des points jusqu'a ce que la courbe conjuguee atteigne approxi- 
mativement le cercle primitif de la roue. 

8. A partir de cette courbe. courbe correspondant a une developpante de cercle allongee, 
tracer des arcs de cercle de rayon R aP . La courbe enveloppe represente le profil conjugue 
taille par l'arrondi de tete de la cremaillere. 

9. Porter sur le primitif de la roue la distance curviligne 74 p = 74 n m a partir du point C et 
tracer l'axe de symetrie de la dent. Dessiner le profil symetrique de la dent de l’autre cote 
de l’axe. Les axes de symetrie des autres dents sont distants du premier axe de p = n m sur 
la circonference primitive. 

Remarques : 

Le profil conjugue du flanc d’une dent se compose de deux courbes : la developpante de 
cercle et le raccordement au cercle de pied. Lors du taillage par generation au moyen d’une 
cremaillere, le point de contact entre le profil rectiligne de la cremaillere et le profil en 
developpante de la roue se deplace sur une droite. La developpante est construite par 
roulement de la droite oblique CN sur le cercle de base de diametre ck. La developpante 
allongee, decrite par le point D, est obtenue par le roulement de la ligne primitive de la 
cremaillere sur le cercle primitif de la roue. Lorsque la courbe de raccordement au cercle de 
pied entaille le debut de la developpante, il y a interference entre les deux arcs curvilignes. 
Cette particularity geometrique, visible sur la figure 18.27, porte le nom d 'interference au 
taillage. La courbe de raccordement ne remplit plus les conditions imposees par la premiere 
loi des engrenages. Ce profil ne peut pas venir correctement en contact avec une autre 
developpante ou avec un flanc rectiligne de cremaillere d’engrenement. 

18.8.4 EPAISSEUR CURVILIGNE , ECARTEMENT SUR DENTS 

Montrons deux exemples utiles d’application de calcul exact de grandeurs geometriques de 
la denture a developpante de cercle. 

18.8.4.1 EPAISSEUR CURVILIGNE DE LA DENT 

L'epaisseur curviligne de la dent se trouve facilement sur la circonference primitive. Pour 
une denture normale droite sans jeu, cette longueur vaut la moitie du pas primitif : s = 72 p. 
L'epaisseur curviligne peut aussi se calculer sur toute circonference comprise entre le cercle 
de base et le cercle de tete de la roue c’est-a-dire sur les flancs en arc de developpante de 
cercle. 
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Soit a determiner Tepaisseur curviligne de la dent sur les cercles de base, de tete et 
quelconque compris entre ces deux lignes. Les grandeurs geometriques connues initialement 
sont : 

- le diametre primitif d = z m, 

- Tangle de pression de generation a, 

- Tepaisseur curviligne de la dent s sur la circonference primitive. 

Calculons Tepaisseur curviligne de la dent s\ sur un cercle de diametre d\. En admettant que la 
dent possede deux profds symetriques, done un axe de symetrie, Tepaisseur curviligne s\ se 
trouve par : 

s i = 2 /i' d\/2 = y\ d\ = (/+ invar - invaii) d\, 
avec : cosari = djdi = d cosa/r/i. 

Dans cette expression. Tangle y, angle compris entre l'axe de symetrie de la dent et le rayon 
passant par le debut de Tepaisseur de dent sur le primitif, peut se trouver a partir de la 
longueur curviligne s et du diametre primitif d par : 



y= {slT)l{dlT) = s/d. 



L'angle de pression a\ sur le cercle de diametre d\ se trouve par Texpression generale de la 
developpante en coordonnees polaires. Finalement, la longueur curviligne ,s'i vaut : 



= d x 



( 



— + rnv a - tnv a 
d 



(18.19.1) 



Cas particuliers : 

1 . L'angle de pression au debut de la developpante est nul; la fonction inva est done nulle. 
Epaisseur curviligne de la dent sur le cercle de base de la developpante : 



f 









— + rnv a 
d 



(18.19.2) 



J 



2 . 



Epaisseur curviligne de la dent sur le cercle de tete, Tangle de pression sur ce cercle se 
calcule a partir de : cosa a = ddd a : 



f 



s a =d\— + inv a - in va a 
\d 



(18.19.3) 



3. Circonference sur laquelle Tepaisseur de la dent est nulle, done la denture pointue. En 
introduisant vi = 0 dans Texpression generale, Tangle de pression pour lequel Tepaisseur 
curviligne est nulle se trouve par : 



inv« s =o = s/d + inva, 

et le diametre correspondant : d s -o = d\dcosa s o- 



(18.19.4) 

(18.19.5) 




Figure 18.28 Epaisseurs curvilignes de la dent Mesure de l'ecartement sur k dents 
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18.8.4.2 MESURE DE L'ECARTEMENT SUR k DENTS 

Comme la normale a la developpante de cercle est toujours tangente au cercle de base, il 
est possible de mesurer la cote d’ecartement au moyen d’un instrument a surfaces 
paralleles comme un micrometre ou un calibre de precision. L 'ecartement est la distance entre 
deux plans paralleles tangents aux deux flancs extremes d’un nombre donne de dents (roue 
exterieure) ou d’entredents (roue interieure) consecutifs. L'ecartement sur k dents d’une roue 
exterieure comprend une epaisseur de base Sb et k - I pas de base pb- L'expression analytique 
generale de cette cote de controle prend la forme : 

Wk = (k - 1) pb + 5b, 

la longueur curviligne de base 5b etant donnee par l’expression 18.19.2. Pour une roue a z 
dents, denture exterieure droite non deportee, l’ecartement vaut : 

Wk = m [(k -0,5) n+z inv a] ' cosctr . (18.19.6) 

Nous donnerons plus loin l'expression complete utilisee dans la pratique pour les dentures 
normales et deportees. 



18.9 DEPORT DE DENTURE 

Dans la fabrication de la denture normale non deportee, la ligne primitive de la cremaillere 
de taillage se confond avec la ligne de reference, ligne theorique sur laquelle l’epaisseur 5 et 
l'intervalle e ont meme dimension : s = e = 72 p = 72 n m. Cette position theorique de l’outil 
n'est pratiquement jamais presente car le jeu a prevoir entre les dentures conjuguees impose 
un deplacement de la cremaillere vers le centre de la roue. Laissons pour l’instant la question 
du jeu entre les dentures et supposons un engrenage exterieur sans jeu dans l’etude 
geometrique des dentures droites deportees. 

18.9.1 TAILLAGE D'UNE ROUE A DENTURE DEPORTEE 

Le deport de la cremaillere de taillage est utilise frequemment pour eviter l'interference a 
la fabrication de la dent et/ou plus souvent pour ameliorer sensiblement les perfonnances de 
l’engrenage. Le deport est la distance entre la ligne primitive de la cremaillere, tangente au 
cercle primitif de la roue a usiner, et la ligne de reference de cette cremaillere : 

deport = x m. 

Le coefficient de deport x est le quotient du deport par le module. Par convention, le deport et 
le coefficient de deport sont positifs si la ligne de reference de la cremaillere est exterieure au 
cercle primitif de la roue a usiner, negatif si elle le coupe. Cette definition s'applique aux 
engrenages exterieurs. En principe, elle peut aussi s’introduire dans les engrenages interieurs. 
La nonnalisation DIN, basee sur les travaux de W. Richter, admet une definition differente 
pour les engrenages interieurs. Les roues cylindriques a profils a developpante dont le coeffi- 
cient de deport est egal a zero sont dites roues sans deport. Les roues deportees sont des roues 
cylindriques a profils en developpante dont le coefficient de deport est different de zero. 

Sur la ligne de reference et sur la ligne primitive de la cremaillere, le pas primitif de la denture 
est le meme : p = n m . Si l’epaisseur de la dent vaut la valeur nominale : s = l /2p sur la ligne 
de reference, l’epaisseur de la dent de la cremaillere sur la ligne primitive vaut : 
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Figure 18.29 Taillage d'une roue a denture deportee 



Effet du deport sur la forme du profil 



•Cremaillere 12 p - 2 X m tan (X, 
et l'intervalle de dent sur la meme ligne primitive : 

^cremaillere — /2 p + 2 X m tan (X. 

Les dimensions curvilignes de la denture conjuguee sur le cercle primitif de la roue taillee 
avec deport sont, figure 18.29 : 

- epaisseur curviligne de la dent : s = 0,5 n m + 2 x m tana, (18.20.1) 

- intervalle de dent : e = 0,5 n m - 2 x m tana. (18.20.2) 

Le diametre de pied df de la roue depend de la position de la ligne de tete de la cremaillere et 
le diametre de tete d a se trouve en ajoutant au diametre primitif deux fois la somine de la 
saillie et du deport. Les dimensions principales d'une roue exterieure seule a denture deportee 
sont donnees dans le tableau 18.4. 



Tableau 18.4 

Grandeurs geometriques d'une roue droite seule a denture deportee 



Grandeur 


Relation de calcul 




Nombre de dents 


z 






Module 


m 






Pas primitif 


P = 


n m 




Coefficient de deport 


X 






Deport de l'outil cremaillere 


x m 




Diametre primitif 


d = 


z m 




Diametre de base 


d-b 


= z m cos a 




Diametre de pied 


df 


= [z - 2 (1 - x + 


c*) ] m 


Diametre de tete 


da 


= [ z + 2(1 + x) ] 


m 


Epaisseur de dent sur le primitif 


s = 


0,5 n m + 2 x m 


tan a 


Intervalle de dent sur le primitif 


e = 


0,5 nm - 2 xm 


tan a 


Angle de pression sur le primitif 


a = 


ap 




Angle de pression de tete 


«a 


= arc cos(dt/d a ) 




Epaisseur curviligne de la dent 








sur le cercle de tete 


s a 


= d a (s/d + invar- 


inv a a ) 


c* = c/m coefficient de vide a 


fond 


de dent 





Le deport de l’outil de taillage a l’exterieur du cercle primitif engendre une augmentation de 
Tepaisseur de dent tout en conservant Tangle de pression nominal sur le cercle primitif. Cette 
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augmentation d’epaisseur par flanc, distance normale entre la developpante primitive et la 
developpante du profd deporte, figure 18.29, se trouve par l’expression : 

As n = x m sina. (18.20.3) 

La partie droite de la figure montre quelques positions de la cremaillere de taillage et les 
profils conjugues sur la roue pour des deports positifs et negatifs. Comine le nombre de dents 
est petit, le profil presente le phenomene d’interference pour deux courbes. Pour un coefficient 
de deport x = -0,4, la plus grande partie du flanc de la dent est constitue par la courbe de 
raccordement au pied de dent. L'emploi de coefficients de deport negatifs est toujours a 
deconseiller pour les roues a petit nombre de dents. 

18.9.2 LIMITE INFERIEURE DU NOMBRE DE DENTS 

Si le centre de la roue a usiner est tres eloigne de la ligne primitive de la cremaillere, c’est- 
a-dire si le nombre de dents est tres grand, le cercle de base de la developpante croit 
proportionnellement au nombre de dents et le rayon de courbure sur le flanc de la dent varie 
relativement faiblement ce qui fait croire que le profil est presque rectiligne. Si par contre le 
nombre de dents est petit, le taillage du profil complet engendre un flanc tres bombe 
accompagne eventuellement du phenomene d’interference entre la developpante et la courbe 
de raccordement au cercle de pied. 

Le taillage de la developpante sur le profil de la dent est obtenu par la partie rectiligne du 
flanc de la cremaillere. La droite NC, roulant sur le cercle de base, pennet de trouver les 
points de la developpante lors de la construction graphique. Ce profil provient en realite du 
roulement de la ligne primitive de la cremaillere sur le cercle primitif de la roue. Le point de 
touche entre la developpante a usiner et le flanc droit de la cremaillere se deplace d’une part 
de l’extremite de la dent de la roue vers son cercle de pied, d’autre part du pied de la 
cremaillere vers sa ligne de tete. Soit F le point situe au raccordement entre le flanc droit et 
l’arrondi de tete de la cremaillere. La position limite de ce point, pour generer encore une 
developpante, est atteinte lorsque les points F et N sont confondus. La distance du point /V a la 
ligne primitive est representee par le segment NM. Pour eviter Tinterference au taillage, le 
troncon rectiligne de la cremaillere CF ne doit en aucun cas se situer plus pres du centre de la 
roue que le point de tangence N. 





Figure 18.30 Limite de taillage sans deport a Tinterference Nombre de dents minimal 

La condition limite de taillage a l’interference depend du nombre de dents de la roue, de la 
valeur de Tangle de pression et de la longueur du flanc droit sur la cremaillere de taillage. Le 
rayon de tete de la cremaillere etant designe par R a p, la saillie de la cremaillere vaut selon 
figure 5.30 : 

/z a p = m + c = CF cos a + R a p (1 - sina). 
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La condition limite de non interference des deux courbes est donnee par 1' expression : 

CF cos a = NM= x /2 d sin 2 a = V 2 z m sin 2 or. 



Exprimons la projection du troncon CF sur la ligne des centres en fonction du module par : 
CF cos or = k a m , k a etant le facteur d’ordonnee du point F extremite de la partie rectiligne par 
rapport a la ligne primitive, et posons : d\ m = zu m m. Le nornbre de dents minimal ou limite 
pour eviter Tinterference se trouve finalement : 



2 k 



sin or 



(18.21) 



Si le nornbre de dents de la roue a tailler est inferieur a ce nornbre limite, la debut de la 
developpante est partiellement elimine par l’arrondi de tete de la cremaillere. La ligne de 
conduite est raccourcie et se termine avant le point de tangence N. Pour les dentures selon 
normes ISO et SN, types A, B, C, non deportee, avec c = 0,25 m, h a ? = 1,25 m et un angle de 
pression orp= 20°, le nornbre de dents minimal vaut : 

Type A k a = 1 R a p = 0,38 m zu m = 17,097. 

B k a = 1,0526 i? a p = 0,3 m zu m = 17,997. 

C k a = 1,0855 i? a p = 0,25 m zu m = 18,559. 



Dans la plupart des applications pratiques, on admet que Tinterference a lieu lorsque le 
nornbre de dents est inferieur a 17, ce qui ne correspond pas tout a fait a la realite. Pour eviter 
l’interference, les possibility a disposition sont : une diminution du facteur k a par exemple en 
adoptant une denture basse, une modification de Tangle de pression de generation ou 
Tintroduction d'un deport. Cette derniere solution est de loin la plus simple et la meilleure car 
elle permet de conserver Toutillage normal tout en ameliorant les qualites de la dent. 



18.9.3 CHOIX ET CALCUL DES DEPORTS 



Les nonnes nationales en vigueur et les divers ouvrages specialises proposent des 
coefficients de deport en fonction du nornbre de dents des roues, du rapport de transmission 
pour engrenages multiplicateur et reducteur, des efforts a transmettre, des vitesses 
circonferentielles, de la qualite de la denture, des materiaux utilises, etc., de maniere a obtenir 
une denture optimale. Les fabricants de transmissions a roues dentees utilisent presque 
exclusivement des dentures deportees. Le choix des coefficients de deport pour les deux roues 
est fixe habituellement par des normes internes ou des recommandations techniques. Les 
dimensions sont calculees et adaptees au moyen de logiciel approprie. 

18.9.3.1 VALEURS DES COEFFICIENTS DE DEPORT 



Selon DIN 3960, le deport de profil se disant Profilverschiebung en allemand, les 
designations symboliques normees pour les roues a denture deportee sont : 

Vpi us -Rad roue avec deport positif, 

V m inus-Rad roue avec deport negatif, 

Null-Rad roue a denture non deportee. 

La figure 18.31 montre les limites usuelles des somines des coefficients de deport en fonction 
de la somine des nombres de dents, la surface ombree de la figure montrant le domaine des 
coefficients de deport recommandes. 
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0 10 20 30 40 50 60 70 80 90 100 110 120 

Somme des nombres de dents : z\ + 

Figure 18.31 Domaine des coefficients de deport a adopter dans la conception d’engrenages 
Le domaine est fonction de la somme des nombres de dents 

Afin de pouvoir repartir simplement les coefficients de deport du pignon et de la roue, 
donnons quelques formules de choix pour engrenages exterieurs. 

1. Selon W. Richter [3.14] : 

- pour flancs durcis : x\ = (jci + xi)l(u + 1) + 0,5 (u - 1 )/(u + 1). 

- pour flancs non durcis : x\ = (xi + X 2 )(z\ + 12)/[(w + l)(zi + 2)] + 8/(zi + 2). 

2. Selon MAAG-Taschenbuch, pour denture avec un angle de pression a P = 20° [3.4] : 

xi = 0,5 [(x, + x 2 ) + (1 - xi - xi) lg io(w)/lg i o(zi Z 2 / 1 00)] . 

18.9.3.2 LIMITES DES DEPORTS 

Le controle de l’epaisseur curviligne de tete est necessaire afin d’eviter une forme de 
denture trop pointue. Cette epaisseur se trouve par : 

- pignon : s a i = d a \ [ 0,5 (tc + 4 xi tan«)/zi + inv« - inva a i], 

- roue : s a 2 = d a 2 [ 0,5 (n + 4 x 2 tan«)/z 2 + inv« - inv« a 2 ]- 

Cette epaisseur curviligne ne devra pas etre inferieure a : 

- pour les dentures durcies superficiellement : s- d > 0,4 m, 

- pour les dentures en acier ameliore ou non durcies superficiellement : ,s a > 0,2 m. 

18.9.3.3 COEFFICIENTS DE DEPORT A LA LIMITE D ’INTERFERENCE 

Le deplacement de la cremaillere de taillage vers l'exterieur pennet d’eviter l’interference a 
l'usinage de la dent. Le notnbre de dents minimal pour eviter l'interference est donne par : z u m 
= 2 kjsura. Si le notnbre de dents est inferieur au notnbre lirnite zi, m , le coefficient de deport 
minimal positif a prevoir sera : 

'Tmin (Zlim — z)/Z]i m . (18.22) 

II est recotnmande de prevoir un coefficient de deport superieur a cette valeur lirnite afin 
d’obtenir un raccordement correct entre le flanc a developpante et le cercle de pied. La figure 
18.32 rnontre la lirnite d’interference pour les dentures exterieure et interieure, les epaisseurs 
curvilignes de tete en fonction du notnbre de dents dans les conditions suivantes : 
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- cremaillere avec un flanc rectiligne : k a = 1,0, 

- epaisseur curviligne : s a = 0,0 m s a = 0,2 m s a = 0,4 m. 

La figure montre un nombre de dents minimal de 8 pour un flanc a developpante et un angle 
de pression de 20°, la denture se terminant pratiquement en pointe. Pour une denture 
exterieure, le tableau 18.5 donne les limites des deports pour 5 < z < 60 dents. 

Tableau 18.5 

Coefficients de deport pour des epaisseurs de tete comprises entre 0 et 0,4 m 





Epaisseur de tete : 


s a * = s a /m 


z 


O 

O 


0,1 


0,2 


0,3 


0,4 


dents 


Coefficients de deport x 


5* 


0.330 


0.259 


0.184 


0.104 


0.016 


10 


0.700 


0.602 


0.499 


0.388 


0.267 


15 


0.983 


0.867 


0.742 


0.609 


0.464 


20 


1.222 


1.089 


0.948 


0.796 


0.631 


25 


1.433 


1.286 


1.129 


0.962 


0.779 


30 


1 . 622 


1.463 


1.294 


1 .112 


0.914 


35 


1.797 


1 . 626 


1.444 


1.250 


1.038 


40 


1 . 959 


1.777 


1.585 


1.378 


1.153 


45 


2 .111 


1 . 920 


1.717 


1.499 


1.261 


50 


2.255 


2.054 


1.841 


1 . 613 


1.364 


55 


2.391 


2 .182 


1.960 


1.721 


1.462 


60 


2.522 


2.304 


2.073 


1 . 825 


1.555 


* Nombre de dents 


theorique pour interpolation 




Figure 18.32 Epaisseur curviligne de tete Limite d'interference 



De plus, si z\ est le nombre de dents de la roue menante et z 2 celui de la roue rnenee, il est 
recommande de choisir dans un premier calcul : 

- pour un engrenage reducteur : x\ > X 2 , 

- pour un engrenage multiplicateur : x\ < X2, 

- dans les deux cas : x\ + X 2 > 0. 
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Cette condition complementaire pennet d’eviter des conditions defavorables de transmission 
de mouvement entre roues cylindriques. 



18.10 PROFILS : CONSTRUCTION ET INTERFERENCE 

La construction graphique du profd de la dent utilise les methodes de Reuleaux et de 
Poncelet. Comme toutes les courbes composantes peuvent se mettre en equation, il est 
possible de trouver les coordonnees de tous les points des quatre courbes : circonference de 
pied, profd de raccordement, developpante et circonference de tete. Le profd de reference de 
la cremaillere de taillage se compose de trois parties seulement : troncon rectiligne sur la ligne 
de tete, flanc droit et arc de raccordement au rayon R a p. La recherche des conditions 
d’ interference entre la developpante de cercle et la courbe de raccordement de pied peut se 
trouver aussi analytiquement. 



18.10.1 CONSTRUCTION ANALYTIQUE DU PROFIL DE LA DENT 

La roue est prevue pour z dents, le module etant m ; le diametre primitif vaut : d = z m. Le 
profd total d’un flanc de dent s'obtient en faisant rouler la ligne primitive de la cremaillere de 
taillage sur le cercle primitif de la roue, figure 18.33 a gauche. 




Figure 18.33 Generation du profd de la dent Points particuliers de la cremaillere 
18.10.1.1 POINTS PARTICULIERS DE LA CREMAILLERE 



La mise en equation s'effectue en choisissant un systeme de reference C x y dont l’origine 
est placee au point d’intersection de la ligne des centres avec la ligne primitive de la 
cremaillere. La cremaillere est deportee positivement ou negativement de la distance : deport 
= x m. Les points particuliers de la cremaillere de taillage intervenant dans la generation du 
profd de la dent et les coordonnees correspondantes sont, selon figure 18.33 a droite : 



Axe Cx 

- point C : point central : 



Axe Cy 



xc = 0 y c = 0 . 

- point D : centre de courbure du rayon de tete : 

x D = [x m - + R a p(l- s i n a)] tana - R a p cosa Vd = x m - h a p + R a p- 

- point E : raccord entre la ligne de tete et le debut de l’arrondi, 

x E = x D Vi; = x m - /z a p. 



- point F : raccord entre l'arrondi et le flanc droit : 

xf = [x in - h a p + R a p (1 - sina)] tana vf = x m - h a p + R a p (1 - sina). 

- point N : point de tangence de la normale avec le cercle de base : 
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• • 2 
xn = 0,5 z m sina cosa vn = - 0,5 z m sin“«. 

- point H : projection des points D et E sur la ligne primitive de la cremaillere : 

xu = x D Vh = 0. 

- point G : point de concours de la normale au point F avec la ligne primitive de 

la cremaillere, segment rectiligne FDG : 
xg = [x in - h a P + i? a p(l - sin«)]/(sina cosa) vg = 0. 

- Rappel : Propriety generale des courbes cycloidales : 

La nonnale a la courbe passe toujours par le point de contact entre la ligne primitive de la 
cremaillere et le cercle primitif de la roue. Cette propriety est essentielle dans la rnise en 
equation des courbes cycloidales. La forme generale de la dent ne depend que du nornbre de 
dents z , des facteurs /z a p* = hap/m et R a P * = R a ?/m , du coefficient de deport x, le module m 
etant un facteur d’echelle. 

18.10.1.2 CERCLE DE PIED 

Le troncon rectiligne de tete de la cremaillere engendre le cercle de pied de la dent. Le 
cercle de pied est construit en reperant le centre O de la roue a : vo = - 0,5 z m, le rayon de 
pied valant : 

rf = 0,5 df = 0,5 z m + x m - h a p. 

Ces deux dimensions etant connues, la circonference de pied est dcfinie completement. 

18.10.1.3 POINT E AU DEBUT DE LA COURBE DE RACCORDEMENT 

Le debut de la courbe de raccordement du profil est le point E 0 conjugue au point E de la 
cremaillere. Pour que ces deux points soient confondus a la generation, il faut que la 
cremaillere ait roule de fare C-C0 = xd sur le cercle primitif de la roue, soit de Tangle au 
centre y/o calculable par, figure 18.34, point 2 : 

y/o = - xd /(0,5 z m). 

Les coordonnees du point E 0 sont : 

x E o = - 0,5 dfsinif/o yuo = 0,5 (df cosi/A) - d). (18.23.1) 




1 Profil conjugue 2 Point genere : Eq 3 Point interm6diaire P) 4 Point g6n6r6 : Fq 



Figure 18.34 Courbes composantes et definitions des points particuliers 
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18.10.1.4 COURBE DE RACCORDEMENT AU PIED DE DENT 

Cette courbe est obtenue, comme dans la methode graphique proposee precedemment, par 
l’observation du deplacement du point D , centre de courbure, et du rayon R aP , figure 19.34, 
point 3. Le point P i de contact entre la cremaillere et la courbe de raccordement est situe dans 
le prolongement de Cl -D , a la distance R a p du point D, lorsque la ligne primitive de la 
cremaillere touche le cercle primitif au point C\. Dans cette position, la cremaillere a toume 
de Tangle y/ P \ calculable par : 

y P \ = - C-Ci/(0,5 z m). (18.23.2) 

La longueur de Tare C-Ci doit rester inferieure a la valeur absolue de Tabscisse du point G, 
soit xg . L'angle de rotation pennet de definir la position des points D et Pi, done a construire 
la courbe de raccordement. II faut distinguer trois genres de courbe de raccordement : 

- si y P > vn la courbe de raccordement se termine dans la developpante, 

- si y P = Vn la courbe de raccordement se tennine au debut de la developpante, 

- si jf < Vn la courbe de raccordement entaille la developpante : 

il y a alors interference entre les deux courbes. 

Les conditions d’interference seront traitees au point suivant. La position des points D et P\ se 
trouve par une translation du point C\ et une rotation de Tangle i//pi autour de ce point. 

18.10.1.5 POINT F ENTRE LES DEUX COURBES 

Sans interference, la fin du profil de raccordement est atteinte lorsque le point G de la 
cremaillere vient en contact avec le cercle primitif de la roue au point Cf. L'angle decrit par la 
cremaillere est ^ F o calculable par, figure 5.38, point 4 : 

yj fo = - xg/(0,5 z m ). 

La position du point F 0 peut alors se trouver par rapport au systeme de reference : 

Coordonnees du point Cf : xcf = - 0,5 d siny/po Vcf = 0,5 d (cos^fo - 1), 

Distance G-D-F : /gdf = - jcg cosa, 

Angle complementaire : Ai//= t// F o - a, 

Coordonnees du point CO : x F o = xcf + /gdf cosAi// i//fo = vcf + /gdf sinAi//. 

18.10.1.6 DEVELOPPANTE DE CERCLE 

En se servant des relations generales de la developpante de cercle, exprimees en 
coordonnees rectangulaires, tous les points situes entre le point F 0 et le cercle de tete peuvent 
se trouver. Le point tenninal de la developpante se trouve sur le cercle de tete, Tangle de 
pression en ce point valant : cos« a = dfd A . La mise en equation de la courbe necessite une 
correction du parametre angulaire. 

18.10.1.7 CERCLE DE TETE 

En exprimant par h a la saillie de la dent sur la roue, le rayon du cercle de tete vaut : 

ra = 0,5 d a = 0,5 z m + x m + h a . 

La construction de la circonference de tete est ainsi definie par son centre O et par son rayon. 
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18.10.2 DETERMINATION DE L 'INTERFERENCE 

S’il y a interference entre les deux courbes dcfinissant le profil de la denture, la longueur 
d'action est raccourcie et il peut y avoir interference a Tengrenement avec la roue conjuguee. 
Proposons-nous de calculer ce raccourcissement en observant la position et la trajectoire 
relative du point D au centre de courbure sur la cremaillere ainsi que le point conjugue P sur 
le profd faille dans le pied de dent. Selon figure 18.34, l'interference a lieu sijF <Vn c'est-a- 
dire si le point F est plus bas que le point N. L'interference se caracterise par un point 
d'intersection entre la courbe de raccordement et la developpante. L'etude de l’interference 
consiste a trouver ce point. Le systeme de reference C x y est conserve dans la mise en equa- 
tion des deux courbes. 

18.10.2.1 POINT P DE LA DEVELOPPANTE DU FLANC PORTEUR 

Le parametre angulaire etant designe par cp, Tangle etant compte positivement vers la 
droite, les coordonnees d’un point de la developpante P se donnent par, voir figure 18.35 a 
gauche : 

xp = rb [simp - (<p+ invorp) cos<p], 

Vp = rb [cos<p + (<p+ inv«p) sin<p] - 0,5 z m. (18.24.1) 

L'angle de roulement total de la ligne CN sur le cercle de base de la roue est limite entre : 

-invorp < (p< a a - invap + inv« a - (18.24.2) 

La courbe est construite par increments de Tangle <p entre ces deux limites. 




Figure 18.35 Courbes composantes du profil de dent, point a l'interference des deux courbes 

18.10.2.2 POINT P DE LA COURBE DE RACCORDEMENT 

La courbe de raccordement est construite par une methode semblable a celle utilisee dans 
la definition de la position du point F 0 , la difference etant que le point recherche se trouve sur 
une nonnale a longueur variable. Choisissons un roulement de la ligne primitive sur le cercle 
primitif de la roue vers la gauche de Tangle i// k, suppose positif dans ce sens, et soit K 0 un 
point de la ligne primitive situe entre les points // et G , abscisse xko- Le point K commun aux 
deux lignes primitives se trouve aux coordonnees, figure 18.35 au centre : 

xk = -0,5 z m sin^K, 

y K = 0,5zm (cosi//K - 1), 

avec : t/A = - xko/(0,5 z /«), 

V 0 // = x h -x K o, J3= arc tan (yJK^H), KDP = [ yl + (KoH) 2 ] 0 ’ 5 + R aP . 
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Les coordonnees du point P sur la courbe de raccordement, point conjugue au point situe sur 
l’arrondi de la cremaillere, s'expriment par : 

Xp=XK + KDP cos( If/K - fl), 

Vp = VK + KDP sin( y/^ - f3). ( 1 8.24.3) 

La courbe se definit entre les points E 0 et F 0 ou entre les angles ij/q et i/ao de la figure 18.34 
par increments de Tangle i//k entre ces deux limites : y/o < <pk< y/^o- 

18.10.2.3 POINT A ^INTERFERENCE DES DEUX COURBES 

A Tintersection des deux courbes, les coordonnees du point d’intersection sont identiques, 
soit : 



-Vp developpante -Vp raccordement? 

• Vp developpante — Vp raccordement- 

En remplacant les coordonnees par leurs expressions en fonction des deux parametres 
angulaires cp et t//, les expressions deviennent : 

r b [sin<£> - (cp + invap) cos<£>] = xk + KDP cos( y/K - /J), 

[cos^>+ {(p+ inv«p) sin</9] - 0,5 z m = vk + KDP sin(^/4C - (3). (18.24.4) 

Ces deux relations determine la valeur des deux angles inconnus (p et yr. La solution 
numerique de ces deux equations non lineaires permet de trouver les deux angles particuliers 
(pi et y / ;. Cette methode ne donne pas toujours satisfaction car Tintersection des deux courbes, 
presque paralleles, necessite de nombreuses iterations. L'angle de pression de la developpante 
au point d’interference des deux courbes se trouve par : 

= cp+ inv«p, 

et le point se trouve sur le diametre : 

d\ = db / cosai. 

La longueur d’approche entre la cremaillere et Tare de developpante reste limitee a la longueur 
du segment rectiligne CM a Tinterieur du primitif, figure 18.35 a droite. Le segment NM ne 
peut plus intervenir dans la conduite de la roue, le profil n’etant pas a developpante de cercle. 

18.10.2.4 EXEMPLE 

Soit a determiner les divers points sur une roue a z = 11 ,m= 10 sans deport, taillage par 
une cremaillere de type B. Le calcul donne les valeurs suivantes. 

Diametre primitif : 110.0000 

Diametre de base : 103.3662 

Dimensions de la cremaillere 









X 




y 


Point 


D 


-6 


650 


-9 


500 


Point 


E 


-6 


650 


-12 


500 


Point 


F 


-3 


831 


-10 


526 


Point 


N 


17 


677 


-6 


434 


Point 


H 


-6 


650 


0 


000 


Point 


G 


-32 


751 


0 


000 



Courbe de raccordement avec interference 

Angles : y/Q = 6.9278° y/po = 34.1184° 

Point Eq : -5.1263 -12.8103 

Point Fq : -1.0032 -1.9595 
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Tableau 18.6 (suite a la page 92) 

Table de la fonction involute alpha : inva: = tan a - a 



Angles en ° 




10 ° 


11 ° 


12 ° 


13 ° 


14 ° 


15 ° 


16 ° 


17 ° 


18 ° 


0.00 


0.001794 


0.002394 


0.003117 


0.003975 


0.004982 


0.006150 


0.007493 


0.009025 


0.010760 


0.05 


0.001821 


0.002427 


0.003157 


0.004022 


0.005036 


0.006213 


0.007565 


0.009107 


0.010853 


0.10 


0.001849 


0.002461 


0.003197 


0.004069 


0.005091 


0.006276 


0.007637 


0.009189 


0.010946 


0.15 


0.001877 


0.002494 


0.003237 


0.004117 


0.005146 


0.006340 


0.007710 


0.009272 


0.011039 


0.20 


0.001905 


0.002528 


0.003277 


0.004164 


0.005202 


0.006404 


0.007784 


0.009355 


0.011133 


0.25 


0.001933 


0.002563 


0.003318 


0.004213 


0.005258 


0.006469 


0.007857 


0.009439 


0.011228 


0.30 


0.001962 


0.002598 


0.003360 


0.004261 


0.005315 


0.006534 


0.007932 


0.009523 


0.011323 


0.35 


0.001991 


0.002633 


0.003401 


0.004310 


0.005372 


0.006599 


0.008007 


0.009608 


0.011419 


0.40 


0.002020 


0.002668 


0.003443 


0.004359 


0.005429 


0.006665 


0.008082 


0.009694 


0.011515 


0.45 


0.002050 


0.002703 


0.003486 


0.004409 


0.005487 


0.006732 


0.008158 


0.009780 


0.011612 


0.50 


0.002079 


0.002739 


0.003529 


0.004459 


0.005545 


0.006799 


0.008234 


0.009866 


0.011709 


0.55 


0.002110 


0.002776 


0.003572 


0.004510 


0.005603 


0.006866 


0.008311 


0.009953 


0.011807 


0.60 


0.002140 


0.002812 


0.003615 


0.004561 


0.005662 


0.006934 


0.008388 


0.010041 


0.011906 


0.65 


0.002171 


0.002849 


0.003659 


0.004612 


0.005722 


0.007002 


0.008466 


0.010129 


0.012005 


0.70 


0.002202 


0.002887 


0.003703 


0.004664 


0.005782 


0.007071 


0.008544 


0.010217 


0.012105 


0.75 


0.002233 


0.002924 


0.003747 


0.004716 


0.005842 


0.007140 


0.008623 


0.010307 


0.012205 


0.80 


0.002265 


0.002962 


0.003792 


0.004768 


0.005903 


0.007209 


0.008702 


0.010396 


0.012306 


0.85 


0.002297 


0.003000 


0.003838 


0.004821 


0.005964 


0.007280 


0.008782 


0.010486 


0.012407 


0.90 


0.002329 


0.003039 


0.003883 


0.004874 


0.006025 


0.007350 


0.008863 


0.010577 


0.012509 


0.95 


0.002361 


0.003078 


0.003929 


0.004928 


0.006087 


0.007421 


0.008943 


0.010669 


0.012612 


1.00 


0.002394 


0.003117 


0.003975 


0.004982 


0.006150 


0.007493 


0.009025 


0.010760 


0.012715 



Angles en ° 




19 ° 


20 ° 


21 ° 


22 ° 


23 ° 


24 ° 


25 ° 


26 ° 


27 ° 


0.00 

0.05 

0.10 

0.15 

0.20 

0.25 

0.30 

0.35 

0.40 

0.45 

0.50 

0.55 

0.60 

0.65 

0.70 

0.75 

0.80 

0.85 

0.90 

0.95 

1.00 


0.012715 

0.012819 

0.012923 

0.013028 

0.013134 

0.013240 

0.013346 

0.013454 

0.013562 

0.013670 

0.013779 

0.013889 

0.013999 

0.014110 

0.014222 

0.014334 

0.014447 

0.014560 

0.014674 

0.014789 

0.014904 


0.014904 

0.015020 

0.015137 

0.015254 

0.015372 

0.015490 

0.015609 

0.015729 

0.015849 

0.015971 

0.016092 

0.016214 

0.016337 

0.016461 

0.016585 

0.016710 

0.016836 

0.016962 

0.017089 

0.017217 

0.017345 


0.017345 

0.017474 

0.017603 

0.017734 

0.017865 

0.017996 

0.018129 

0.018262 

0.018395 

0.018530 

0.018665 

0.018800 

0.018937 

0.019074 

0.019212 

0.019350 

0.019490 

0.019630 

0.019770 

0.019912 

0.020054 


0.020054 

0.020197 

0.020340 

0.020484 

0.020629 

0.020775 

0.020921 

0.021069 

0.021217 

0.021365 

0.021514 

0.021665 

0.021815 

0.021967 

0.022119 

0.022272 

0.022426 

0.022581 

0.022736 

0.022892 

0.023049 


0.023049 

0.023207 

0.023365 

0.023524 

0.023684 

0.023845 

0.024006 

0.024169 

0.024332 

0.024495 

0.024660 

0.024825 

0.024992 

0.025159 

0.025326 

0.025495 

0.025664 

0.025834 

0.026005 

0.026177 

0.026350 


0.026350 

0.026523 

0.026697 

0.026872 

0.027048 

0.027225 

0.027402 

0.027581 

0.027760 

0.027940 

0.028121 

0.028302 

0.028485 

0.028668 

0.028852 

0.029037 

0.029223 

0.029410 

0.029598 

0.029786 

0.029975 


0.029975 

0.030166 

0.030357 

0.030549 

0.030741 

0.030935 

0.031130 

0.031325 

0.031521 

0.031718 

0.031917 

0.032116 

0.032315 

0.032516 

0.032718 

0.032920 

0.033124 

0.033328 

0.033534 

0.033740 

0.033947 


0.033947 

0.034155 

0.034364 

0.034574 

0.034785 

0.034996 

0.035209 

0.035423 

0.035637 

0.035853 

0.036069 

0.036287 

0.036505 

0.036724 

0.036945 

0.037166 

0.037388 

0.037611 

0.037835 

0.038060 

0.038287 


0.038287 

0.038514 

0.038742 

0.038971 

0.039201 

0.039432 

0.039664 

0.039897 

0.040131 

0.040366 

0.040602 

0.040838 

0.041076 

0.041316 

0.041556 

0.041797 

0.042039 

0.042282 

0.042526 

0.042771 

0.043017 



Angles de 28° a 46° a la page 92. 
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CHAPITRE 19 



GEOMETRIE DES ENGRENAGES A AXES PARALLELES 



Ce chapitre presente les points importants suivant : 

1. la geometrie de l’engrenage exterieures a axes paralleles, roues cylindriques droites. 

2. La geometrie des engrenages interieurs droits a axes paralleles. 

3. Les definitions de la geometrie des roues et des engrenages exterieurs a denture heli- 
coidale. 

4. La geometrie des engrenages interieurs a denture helico’idale. 



19.1 ENGRENEMENT DE DEUX ROUES EXTERIEURES 



Les notions generates sur les profils a developpante de cercle peuvent s'appliquer directe- 
ment aux engrenages cylindriques, a axes paralleles, a denture droite. 



19.1.1 ENGRENEMENT DE DEUX ROUES CYLINDRIQUES DROITES 



Soient deux roues dentees exterieurement, fonnant un engrenage parallele droit, taillees 
par la meme cremaillere sous une angle de pression a = 20°. Les diametres primitifs, de tete et 
de base des deux roues se trouvent par : 

Pignon 1 Roue 2 



d\ = z\ m 

dai = (zi + 2) m 

dhi = d\ cosa = zi m cosa 



di = zi m 

dal = (Z2 + 2) m 

dhi = di cos« = zi m cosa . 



Introduisons entre les deux roues en engrenement une cremaillere imaginaire constitute 
seulement par son contour immateriel. Le pignon 1, a pro 111 en developpante de cercle, est en 
contact avec la cremaillere a flancs droits entre les deux lignes de tete, soit sur le segment 
rectiligne E\CB\. La roue 2, a pro 111 a developpante de cercle, est en contact avec la meme 
cremaillere sur le segment rectiligne EiCBi pour les memes raisons. Apres suppression de la 
cremaillere imaginaire, l’engrenement entre les deux roues dentees est limite par les cercles de 
tete de diametres d a \ et d a i. Les points de contact entre les deux profils du pignon et de la roue 
sont tous situes sur la droite N\Ni, les points extremes se placant sur les lignes de tete en E\ et 
Ei, voir figure 19.1 ci-dessous. 





Figure 19.1 Engrenement de deux roues dentees exterieurement Modele de substitution 
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Les conditions generales d’engrenement entre deux roues a denture exterieure deviennent : 

1. les pro fils des flancs en contact pendant l’engrenement doivent etre des arcs de 
developpante de cercle. La partie utile de la ligne d'action, c'est-a-dire la longueur de 
conduite, est limitee d’une part par les cercles de tete, d'autre part par les cercles de base. 

2. la distance normale entre deux developpantes homologues successives sur le pignon et sur 
la roue doit etre identique. Cette distance est egale a la longueur de l’arc, sur le cercle de 
base, entre deux developpantes homologues successives. Cette grandeur est nominee pas 
de base de la denture et se calcule par : 

Pb =p cos a= n m cos a . (19.1) 

3. le jeu entre dents doit permettre un engrenement sans heurt des parties actives des pro fils 
ou des flancs, compte tenu des erreurs de fabrication et montage. 

Pour les engrenages exterieurs non deportes, ces conditions sont remplies si les deux roues 
sont usinees par une cremaillere de meme module, d’angle de pression a = 20° et si le nombre 
de dents est au minimum 17. Les principaux avantages de la denture en developpante de 
cercle sont : 

1 . Le profil de reference, constitue par une cremaillere a flancs rectilignes, est aisee a mettre 
sous forme d’expressions analytiques. La cremaillere de taillage est d’une execution et de 
controle simples. 

2. La meme cremaillere de taillage peut usiner toutes les roues de meme module et de meme 
angle de pression. II en resulte une simplification considerable dans le choix et l’entretien 
de l'outillage. Les roues fabriquees au moyen de la meme cremaillere engrenent selon les 
deux lois valables pour les engrenages. 

3. L'angle de pression de la cremaillere etant normalise a a = 20°; il suffit de disposer d'un 
jeu de cremailleres de modules differents pour usiner les diverses roues dentees 
exterieurement. 

4. Le meme outillage permet d'usiner egalement les dentures deportees. Les dentures 
deportees sont des dentures taillees avec une cremaillere dans une position telle que la 
ligne primitive n’est pas confondue avec la ligne de reference, done sur la ligne primitive 
l’epaisseur de dent est differente de l’intervalle. II s'ensuit qu'une denture deportee n’est pas 
plus difficile a fabriquer qu'une denture normale. 

5. L'engrenage avec flancs en developpante de cercle est insensible aux erreurs d’entraxe. En 
effet, la nonnale commune aux deux profils reste invariablement tangente aux deux 
cercles de base des developpantes. Cette droite decoupe la ligne des centres 0\(h en deux 
segments proportionnels au nombre de dents ou inversement proportionnels aux vitesses 
angulaires a>\ et ah. 

Les anciennes dentures, proposees par Willis au Royaume Unis et par Reuleaux en Alle- 
magne, etaient taillees avec un angle de pression de 14.5° ou 15°. En cas de reparation, il faut 
prendre garde aux profils reels et controler le pas de base, le module et l'angle de pression de 
generation. La denture peut aussi etre fabriquee suivant les normes valables pour le Diametral 
Pitch. Le profil de reference ISO est identique dans les deux systemes de definition, mais pas 
la gamine des modules. Les couronnes dentees ne peuvent pas se fabriquer au moyen d’une 
cremaillere; elles sont usinees par des segments ou des outils pignons dentes. 

Pour une vitesse angulaire constante du pignon, le point de contact entre les flancs porteurs se 
deplace a vitesse lineaire unifonne sur le segment EjE\. L'engrenement de deux roues dentees 
a profils en developpante peut se simuler au moyen d’une transmission par fil constitute par 
deux tambours de diametre db\ et dbi, d'un fil tendu entre ces deux pieces d’epaisseur nulle. Le 
double de la vitesse de deroulement et d’enroulement du fil serait, figure 19.1 a droite : 

2 Vfu = co\ db\ = op dbi = co\ d\ cos a = an di cos a . 
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Dans cette expression, d\ et di sont les diametres de roulement des cercles primitifs de 
fonctionnement de la transmission. Tangle a etant dcfini par Tinclinaison du 111 par rapport a la 
perpendiculaire a la ligne des centres 0\0i. 

19.1.2 ENGRENAGE EXTERIEUR A DENTURE DEPORTEE 

Les avantages principaux des engrenages a denture deportee sont : 

1 . une augmentation de Tepaisseur de base ou du pied de dent d’ou une resistance accrue a la 
flexion et une transmission d’efforts plus importantes. Avec deport et un petit nombre de 
dents, il est possible de doubler la capacite de charge de la denture. 

2. une diminution et si possible une elimination complete du phenomene d’interference a 
Tus inage des flancs. 

3. une amelioration des conditions de glissement entre les pro Ills, done une augmentation de 
la duree de vie par abaissement de Tusure et de Techauffement. 

4. la possibility d’adapter Tengrenage aux conditions imposees par Timplantation et d'adopter 
un double d’entraxe different d’un multiple du module. 

L'amelioration des caracteristiques mecaniques est particulierement sensible dans les engre- 
nages a petit nombre de dents. Le deport positif de l’outil de taillage est toujours recommande. 
Le deport negatif engendre un raccourcissement de la developpante sur les profds et peut 
creer une usure exageree des flancs. 

19.1.2.1 TAILLAGE DU PIGNON ET DE LA ROUE 

Soit deux roues cylindriques a denture exterieure : un pignon a z\ dents taille avec un 
coefficient de deport jci, une roue a Z 2 dents usinee avec un coefficient de deport jc 2 . 
Representons le pro 111 de la cremaillere en position fixe et deplacons les lignes primitives des 
deux roues par rapport a la ligne de reference : 

- de x\ m pour le pignon, 

- de %2 in pour la roue. 

En appliquant la premiere loi des engrenages, la nonnale au profil du pignon 1 doit passer par 
le point Ci, la nonnale au profil de la roue 2 par C 2 , ces deux points etant distants sur la ligne 

des centres de (x\ + xi) m. Les profils, tangents a la cremaillere, ne passent pas par ces deux 

points, figure 19.2. Si les roues etaient maintenues a cet entraxe, Tengrenement serait possible, 
mais le jeu nonnal deviendrait inadmissible. Pour que les deux roues viennent en contact 
correctement, sans jeu normal pour une denture theorique, il faut rapprocher les centres des 
deux roues. Les epaisseurs curvilignes de deux dentures sur les cercles primitifs peuvent 
s'exprimer par : 

s\ = 72 n m + 2 xi m tana = (0,5 re + 2 x\ tana) m, 

S 2 = 72 n m + 2x2 m tana = (0,5 71 + 2 .17 tana) m . 

La position de la cremaillere influence Tepaisseur curviligne de la dent sur tous les cercles 
compris entre le cercle de base et le cercle de tete, mais ne modifie pas la valeur du pas de 
base des dentures. 

19.1.2.2 ANGLE DE PRESSION DE FONCTIONNEMENT 

La nonnale aux profils en developpante, pour n’importe quel entraxe, reste toujours 
tangente aux deux cercles de base des roues. Deplacons les centres 0\ et (h pour eliminer le 
jeu entre dents et designons cet entraxe par entraxe de fonctionnement a’ . Toutes les grandeurs 
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de fonctionnement sont et seront affectees du suffixe De l’invariabilite des diametres de base 
des deux developpantes, nous pouvons ecrire : 

db\ + dbi = 2 a cosa = 2 a' cosa , 



. cosa z, +z, cosa 

ou encore: a=a = — -m . 

cosa' 2 cosa’ 



(19.2.1) 




Figure 19.2 Engrenement de deux roues a dentures exterieures deportees 



La tangente aux deux cercles de base, confondue avec la normale de fonctionnement aux 
profils deportes, coupe la ligne des centres au point C' avec : 

OiC'/ 0 2 C'=ditd2 = di'/d2\ 



d\ et d 2 etant les diametres des cercles primitifs de fonctionnement. Les diametres primitifs 
de fonctionnement se trouvent simplement par : 



d x =d x 



cos a 



d 2 '= d 2 



cos a 
cosa 



cosa 

cosa' 

cosa 



(19.2.2) 



(19.2.3) 



cosa cosa 

Dans ces deux expressions, Tangle de pression de fonctionnement a’ est pour T instant 
inconnu. Introduisons, seulement pour la recherche de 1 'angle de pression de fonctionnement 
a\ le pas primitif de fonctionnement p' devant etre identique sur les deux cercles primitifs de 
fonctionnement : 



p'= n m' = n m ' cosa /cosa'. 

Le pas de base de la developpante de cercle doit etre le meme sur les deux dentures puisque 
c'est la distance normale entre deux flancs homologues de chacune des roues. Cette grandeur 
peut se trouver par : 

Pb = p cosa = p' cosa'. 

Sur les cercles primitifs de fonctionnement, la somine des deux longueurs curvilignes des 
dents du pignon 1 et de la roue 2 doit etre egale au pas primitif de fonctionnement p'. 
Appliquons la relation generale de la longueur curviligne de dent sur les diametres d\ et d 2 : 

s\ = d\ [ (0,5 n + 2 jci tana)/zi + inva - inva], 
s 2 = d 2 [ (0,5 n + 2x 2 tana)/zo + inva - inva], 
p' = si+sf 
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En introduisant : d\ = z\ m cosa/cosa' et d{ = z 2 m cos a/ cos a', le pas primitif de 

fonctionnement p' = n m cosa/cosa' et sommons membre a membre les deux relations, le 
pas primitif de fonctionnement devient : 

, cosor cos or r . , ... 

p = 7i m = m [7r + 2(x l + x 2 ) tan or + (z l + z 2 ) (invar - invar I . 

cosor’ cosor 

Apres simplification, Tangle de pression de fonctionnement est relie a l’angle de generation, 
aux nombres de dents et aux coefficients de deport par la relation de base pour le calcul de 
tout engrenage cylindrique a denture droite deportee : 



invor’= invor + 2 



x, +x 2 



Zi+Z 2 



tan or. 



(19.2.4) 



L’angle de pression de fonctionnement a' depend essentiellement du rapport : 

f(or) = 2(xi+ x 2 )/ (z 1 + z 2 ). 

si l’angle de generation est fixe a 20°. Pour trouver Tangle de pression de fonctionnement, il 
faut calculer la valeur de la fonction involute d et effectuer la transfonnation inverse pour 
trouver finalement l’angle de pression de fonctionnement, soit numeriquement, soit par 
interpolation dans une table. 



19.1.2.3 CORRECTION DU CERCLE DE TETE DES ROUES 



Le rapprochement des centres 0\ et O 2 par rapport a leur position de taillage respectif 
provoque une diminution du vide a fond de dent de fonctionnement, figure 19.2. Le vide a 
fond de dent n’a plus sa valeur nominale c = 0,25 m. Pour maintenir le vide a fond de dent, il 
est necessaire de diminuer le cercle de tete des deux roues de la quantite : 

k m = < 7 ( 1 - cosa/cosa') + (x\ + x 2 ) m, 

k etant le coefficient de correction du cercle de tete. Le diametre de tete peut se donner en 
fonction du double de l’entraxe de fonctionnement, du diametre de pied de la roue conjuguee 
tout en conservant le vide a fond de dent c = c * in par : 

d a i = 2 a' - dn - 2 c*m, 
d- c o_ = 2 <7 ' - d\\ - 2 c*m. 

Pratiquement, cette cote theorique peut s’arrondir au dixieme de nun. 

19,1.3 TYPES D’ENGRENAGES EXTERIEURS A DENTURE DEPORTEE 



(19.3.1) 

(19.3.2) 



On peut distinguer trois genres d’ engrenages exterieurs a denture deportee : 

1 . Engrenage a denture deportee avec entraxe nominal, 

2. Engrenage a denture deportee avec coefficients de deport imposes, 

3. Engrenage a denture deportee avec entraxe impose different de l’entraxe nominal. 

19.1.3.1 ENGRENAGE A ENTRAXE NOMINAL AVEC DEPORT 



Si l’engrenage doit fonctionner a l’entraxe nominal a et si l’on desire profiter des 
ameliorations engendrees par le deport de denture, la somine des coefficients de deport doit 
rester nulle. L’angle de pression nominal ap est conserve et le calcul des dimensions 
geometriques est fortement simplifie. Pour appliquer ce genre de deport, la somine des 
nombres de dents devrait remplir la condition : 



-3.51 - 




Organes de transmission indirecte 



zi + Z 2 > 50 dents. 

Un deport positif est prevu sur le pignon, un deport negatif sur la roue, ce qui diminue les 
performances de ce dernier profil. Un controle detaille de la denture deportee negativement 
est toujours indique afin d'eviter des conditions defavorables de transmission du mouvement 
et des efforts. La figure 19.3 montre un exemple d’un engrenage sans et avec deport. 




d ' & 

Roues sons deport 




Figure 19.3 Engrenage exterieur a entraxe nominal sans et avec deport 

19.1.3.2 ENGRENAGE AVEC COEFFICIENTS DE DEPORT IMPOSES 

Les engrenages a denture deportee peuvent s'adapter facilement aux conditions imposees 
par l’etude : transmission favorable des efforts, pression superficielle entre les flancs, vitesse 
de glissement, usure et duree de vie favorables, etc. Une repartition optimale des coefficients 
de deport entre le pignon et la roue augmente la capacite de charge de l’engrenage. Deux types 
de calcul existent pratiquement : soit les coefficients de deport sont imposes, soit l’entraxe est 
fixe par l'implantation de l’engrenage. L'interference doit etre absolument evitee sur les deux 
roues. 

Si la somme des deports x\ + xi est imposee, calculer le rapport 2 (xi + xi)l(z\ + zi), 
determiner la valeur de la fonction inva' et calculer la valeur de cet angle de pression de 
fonctionnement soit au moyen de la table, soit par la methode de Newton-Raphson. L'entraxe 
de fonctionnement se trouve alors par : 

a'= a cosa/coscf. 
ou encore : d\!d\ = dild-i = a'/ a. 

Controler les autres grandeurs de fonctionnement : le vide a fond de dent, l’epaisseur 
curviligne sur le cercle de tete, les conditions de conduite. 
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19.1.3.3 ENGRENAGE AVEC ENTRAXE DE FONCTIONNEMENT IMPOSE 

A partir du nombre de dents des deux roues, du module, calculer l’entraxe nominal a, le 
rapport a'/a = cosa/cosa' , en deduire Tangle de pression de fonctionnement par : 

a'= arc cos(a cos a /a 1 ). 

De la relation generale de Tangle de pression de fonctionnement (19.2.4), tirer la somine des 
coefficients de deport, figure 19.4 : 

z + z 

x l +x 2 = — -(inva’-inva). (19.4) 

2 tan a 

Repartir les coefficients de deport entre le pignon et la roue en fonction des criteres retenus 
pour Toptimisation de la denture ou des fonnules proposees. 



19.2 GRANDEURS DE FONCTIONNEMENT 

Dans les engrenages a denture en developpante de cercle, la ligne d’action est un segment 
rectiligne tangent aux cercles de base des roues menante et menee. Pendant Tengrenement, les 
flancs se trouvent en contact sur une partie seulement de cette ligne d’action. 

19.2.1 ENGRENAGE A CREMAILLERE 

Soit un pignon 1 en prise avec une cremaillere d’engrenement, figure 19.5. Dans ce cas 
particulier, les flancs viennent en contact entre les points Eo et E\ situes sur les lignes de tete 
des deux dentures. Tous les points de contact sont situes sur la ligne d’action tangente au 
cercle de base du pignon, passant par le point C place sur les deux lignes primitives. Pour qu'il 
y ait continuity dans Tengrenement, il faut qu'au moins une paire de dents soit en contact entre 
les points E 0 et E\ et que le profil de la dent du pignon soit a developpante. Le segment 
compris entre ces deux points est la longueur de conduite g. Le contact d’approche est 
compris entre la ligne de tete de la cremaillere et le point central C. Le contact de retraite se 
trouve entre ce point et le cercle de tete du pignon. Ces deux types de contact divisent la 
longueur de conduite g en deux segments partiels : la longueur d’approche gf et la longueur de 
retraite g a . Comine la distance entre deux flancs homologues successifs est egale au pas de 
base p\,, la continuity de Tengrenement est satisfaite si la longueur de conduite est superieure 
au pas de base. 




Figure 19.5 Conduite dans un engrenage a cremaillere 
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Pour les dentures droites a developpante, le rapport de conduite de l’engrenage a cremaillere 
est egal a : 

E 0 E X _ g _ g f + g a 

Pb 



£ = 



(19.5.1) 



Pb P b Pb 

L'engrenage doit posseder un rapport de conduite superieur a 1 . Pour les engrenages tres lents, 
il est possible d’admettre la limite inferieure pratique s > 1,1 et pour les engrenages rapides, il 
faut que s > 1,4. Le pas de base etant defini par : p\, = n m cos a, les rapports de conduite 
partiels etant s a et sr, il est possible d’exprimer le rapport de conduite total par la somine : 



Sr = gf/(n m cos a) 



et s a = gJ(j c m coso), 



et : 



£ = £, + £., = 



g f + g a 
7tm cos cc 



(19.5.2) 

(19.5.3) 



Le rapport de conduite de retraite peut se trouver en fonction du nornbre de dents et du 
coefficient de deport. Sur la cremaillere, ce rapport peut se trouver en fonction du coefficient 
de deport et de la saillie. Le rapport de conduite partiel d’une cremaillere, angle de pression 
20°, sans deport est egal a 0,99. L'engrenage theorique se composant de deux cremailleres 
possede done un rapport de conduite s = 1,98, inferieur a 2 pour un angle de generation de 
20 °. 

Observons le deplacement des points de contact entre les deux composants de l’engrenage. 
Sur la figure 19.5 a droite, la dent du pignon commence a venir en contact avec celle de la 
cremaillere au point Eo', une deuxieme dent du pignon est egalement en contact avec la 
cremaillere, la distance entre les deux points etant le pas de base. Dans cette position, la 
transmission du mouvement et des efforts est assuree par deux paires de dents. Lorsque le 
pignon continue a toumer autour de son centre, le contact a deux paires de dents reste 
conserve tant que le point de contact avant n’a pas atteint E\. La premiere dent du pignon se 
trouve alors a droite du point C a une distance pb du point E\. Pour une rotation subsequente 
du pignon, la premiere dent participe seule a la transmission du mouvement tant que la 
distance de ce point de contact au point E 0 est inferieure au pas de base. Une nouvelle dent du 
pignon engrene avec la prochaine dent de la cremaillere. Dans les engrenages cylindriques a 
denture droite, la transmission du mouvement et des efforts s'effectue tantot par une paire, 
tantot par deux paires de dents suivant la position des points de contact sur la longueur de 
conduite. Cette particularity mecanique est l’une des sources d’a-coups et de bruit dans le 
mecanisme a roues dentees droites. 



19.2.2 ENGRENAGE CYLINDRIQUE EXTERIEUR 

Soit un pignon 1 et une roue 2, failles avec la meme cremaillere, en contact au point C sur 
la ligne des centres, figure 19.6. La ligne d’action, tangente aux deux cercles de base, passe 
par le point C place sur les deux primitifs de fonctionnement. La conduite de l’engrenage est 
limitee par les deux cercles de tete des roues. La longueur de conduite est le segment 
rectiligne E\Ei definis par les points d’intersection de la ligne d'action avec ces cercles. Si le 
pignon est moteur, les longueurs partielles sont : 

- la longueur d’approche : gf = E 2 C, 

- la longueur de retraite : g a = CE , . 

La longueur de conduite est la somme de ces deux segments et le rapport de conduite se 
trouve par : 
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C= E 2^1 _ S ^ gf +ga 

A, Pb Pb 

Introduisons aussi les rapports de conduite partiels : 

- rapport de conduite d’approche : £f = gA n w cosa), (19.6.1) 

- rapport de conduite de retraite : £ a = gj(n m cos a). (19.6.2) 

Le rapport de conduite de l’engrenage cylindrique exterieur se determine par la somine : 

g = gf + ga= gf + ga , (19.6.3) 

nmcosa 

Dans tout engrenage a denture en developpante, il existe deux lignes d’action symetriques car 
deux lignes peuvent etre tangentes interieures aux cercles de base des developpantes. Leurs 
longueurs sont egales. Le rapport de conduite depend seulement du nombre de dents, des 
coefficients de deport et non du module. Le rapport de conduite est la grandeur verifiant la 
seconde loi des engrenages. 




Figurel9.6 Rapports de conduite dans un engrenage cylindrique exterieur 
A gauche : pignon avec interference A droite, meme engrenage, mais avec deport 

La figure 19.6 represente le meme engrenage, a gauche avec des dentures non deportees, a 
droite avec des dentures deportees. L'engrenage non deporte est constitue par un pignon a 13 
dents et une roue a 20 dents. Le taillage du pignon provoque un raccourcissement de la 
longueur d’approche et le rapport de conduite partiel est : 

£n = £n = CM \/(n m cos a). 

II faut absolument eviter l'interference sur l’une des roues de l’engrenage. La transmission du 
mouvement et des efforts entre les roues s'effectue aussi au moyen de deux paires de dents 
lorsque les points de contact sont voisins des points limites E\ ou E 2 tandis que lorsque le 
contact est voisin du point C, une seule paire de dents est en action. Dans l’engrenage 
cylindrique exterieur, la transmission des efforts s'effectue par une ou par deux paires de dents 
suivant la position du ou des points de contact sur la longueur de conduite. Cette particularity 
est aussi la source des a-coups et du bruit dans ce mecanisme a engrenage. 



19.2.3 CALCUL DU RAPPORT DE CONDUITE 

La longueur de conduite g est limitee par les deux points E\ et £3 situes sur les 
circonferences de tete du pignon 1 et de la roue 2, ou sur la ligne de tete de la cremaillere au 
point Eq. Le rapport de conduite total se trouve a partir des deux rapports partiels. Le rapport 
de retraite & d \ du pignon 1 se calcule par : 
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s a i = g a 1/(71 m cosa) = (N\E\ - N\C)K n m cos a). 



avec : 

N\E\ = 72 db\ tan«ai = 0,5 z\ m cos a tana a i, 

N\C = '/2 db\ tana' = 0,5 z\ m cosa tana', 

N\E\ - N\C = 0,5 zi m cos a (tana a i - tana'). 

Apres simplification par m cos a, les rapports de conduite partiels de retraite s’expriment par : 

1. pour le pignon : s. dl = —(tan a al - tana’), (19.7.1) 

2 n 



2. pour la roue : 

3. pour la cremaillere : 



'a2 



^-(tana a2 - tana’), 
2 n 



1 -Xj 



;rsinap cosa p 



(19.7.2) 

(19.7.3) 






Figure 19.7 Longueur de conduites du pignon 1, de la roue 2 et de la couronne 3 



Ces relations sont applicables seulement aux engrenages sans interference. La figure 19.7 
montre les rapports de conduite pour les trois types de roues droites. La longueur de conduite 
d’une couronne est limitee soit par le cercle de tete, soit par le cercle de base. Elle doit etre 
plus courte que la distance CN\ du pignon venant s’engrener dans la couronne. Les rapports de 
conduite partiels de retraite peuvent se donner sous forme tabulaire pour la denture non 
deportee normale avec un angle de pression de 20°. Le rapport de conduite total est egal a la 
somine des deux rapports partiels. Ces valeurs peuvent aussi s'introduire dans une premiere 
approche de la denture peu deportee. 



Tableau 19.1 

Rapport de conduite partiel d'une roue non deportee 
engrenant avec une roue sans interference 



z* 


% 


z 


£ el 


z 


% 


z 




6 


0 , 614 


18 


0,765 


30 


0,827 


56 


0 , 887 


7 


0 , 635 


19 


0,772 


31 


0 , 830 


60 


0 , 892 


8 


0 , 653 


20 


0,778 


32 


0 , 834 


68 


0 , 902 


9 


0 , 678 


21 


0,786 


33 


0 , 837 


76 


0,909 


10 


0,685 


22 


0,790 


34 


0 , 840 


84 


0,916 


11 


0 , 698 


23 


0,796 


35 


0 , 843 


92 


0 , 922 
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12 


0,710 


24 


0, 801 


36 


0, 846 


100 


0, 926 


13 


0,721 


25 


0, 806 


38 


0,852 


125 


0,938 


14 


0,731 


26 


0,810 


40 


0, 857 


150 


0,946 


15 


0,741 


27 


0, 815 


44 


0, 866 


200 


0, 956 


16 


0,749 


28 


0,819 


48 


0, 874 


400 


0,972 


17 


0,757 


29 


0,823 


52 


0, 881 


00 


0,990 


z* roues avec interference au pied de 


dent 







Pour les dentures deportees, le calcul du rapport de conduite necessite la recherche de Tangle 
de pression de tete a a pour le pignon et la roue. Si le pignon presente de Tinterference au pied 
de dent, la longueur de retraite de la roue doit etre inferieure a la distance CM\ = sn Pb ou le 
rapport de conduite partiel de la roue s a 2 doit etre plus petit que le rapport de conduite s,\ 
calcule a Tinterference. Si cette condition n’est pas remplie, il y a interference a Vengrenement 
et le rapport total de conduite est limite a la somine : s = £,i + s a i- Le deport de denture 
engendre habituellement une diminution du rapport total de conduite. 

19.2.4 GLISSEMENT ET ROULEMENT DES PROFILS 

Pendant Tengrenement des deux roues formant Tengrenage droit parallele, les flancs en 
contact roulent Tun sur Tautre en glissant. La courbure des flancs joue un role capital dans la 
formation de la pression superficielle et le glissement dans l'usure des surfaces actives d’ou 
pertes d’energie mecanique. 

19.2.4.1 VITESSE DE GLISSEMENT DES FLANCS 

La vitesse de glissement des flancs en contact provient de la difference des vitesses 
relatives, voir figure 18.14 . Elle est proportionnelle a la distance du point de contact A au 
point C et a la somine des vitesses angulaires des deux roues : 

v g i = (coi + CO 2 ) CA. 

Comnie le point de contact se deplace sur un segment rectiligne, la vitesse de glissement peut 
se representer facilement en fonction de la position du point de contact sur la denture. La 
vitesse de glissement maximale pour le pignon est atteinte au point E\ et elle est minimale au 
point Ei. Ces deux vitesses peuvent s'exprimer en fonction des rapports de retraite : 

- vitesse maximale : v g i max = ( co\ + coi) £ a \ pb , (19.8. 1) 

- vitesse minimale : v g \ mm = (a>\ + op) & d 2 Pb- (19.8.2) 




Figure 19.8 Vitesse de glissement des flancs et glissement specifique 
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19.2.4.2 GLISSEMENT SPECIFIQUE 

Le glissement specifique a ete defini comme le rapport entre la vitesse de glissement et la 
vitesse de roulement d’un des flancs. Pour le pignon au point A , il sc calcule par : 

(co, +co 0 )CA 
r , = — 5 — =?= — . 
co, N,A 

La figure 19.8 a droite represente le glissement specifique entre les deux flancs porteurs du 
pignon et de la roue. Rcmplacons la vitesse de glissement par la difference des deux vitesses 
relatives et introduisons les deux rayons de courbure p\ et pri des developpantes en contact. Le 
glissement specifique sur le flanc peut se donner sous la forme suivante : 

Y\ = (v r l - v r 2)/v r i = {p\ a>\ - P2 6 >l)l(p\ U>l), 

n = (P\ - Pi z\lzi)lp\ ■ (19.8.3) 

Le glissement specifique sur la roue s'exprime par : 

Yi = {pi- P\Zilz\)lp 2 . (19.8.4) 

Le glissement specifique ne depend pas des vitesses angulaires; c'est done une caracteristique 
geometrique de l’engrenage. Coniine le rayon de courbure de la developpante est nul sur le 
cercle de base, le glissement specifique devient infiniment grand aux points de tangence N\ et 
N 2 . II faut done eviter tout contact au debut de la developpante. 

19.2.5 RAYONS DE COURBURE ET RAYONS REDUITS 

Le contact entre les flancs porteurs du pignon et de la roue peut etre assimile a celui de 
deux cylindres de memes rayons de courbure que ceux des deux developpantes. Les centres 
de courbure etant N\ et Ni, les rayons de courbure des developpantes se trouvent en calculant 
la distance du point de contact A a ces points de tangence. 





Figure 19.9 Rayons de courbure des developpantes et variation du rayon reduit. 



Soient p\ et ph les deux rayons de courbure des developpantes au point de contact A. 
Calculons la grandeur du rayon reduit en ce point : 



Pr Pi Pi 



Pr = 



Pi Pi 
Pl+Pl ’ 



(19.9.1) 



La distance entre les deux centres de courbure N\ et Ni etant calculable par : 

N\Ni = a ' sin a'. 
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la variation du rayon reduit sur la longueur d’action est parabolique. Le rayon reduit varie de 
zero a la valeur maximale, situee a mi distance des points de tangence A) et N 2 , soit : 

A max= J /4 a' sincr'. 



Au point primitif C, le rayon reduit se trouve par l’expression : 



l + z 2 /zj sin or’ 
d\ z 2 / Zj 2 



(19.9.2) 



car : Ac = */2 d\ sina', 

Ac = */2 d{ sina' = 72 d\ z^lzi sina'. 

Le rayon reduit intervient dans le controle de la pression superficielle au moyen de la relation 
de Hertz. Les points de contact entre les flancs devront se situer loin des points de tangence 
N\ et AA, si possible vers le milieu du segment A) A'). 



19.2.6 FABRICATION D'UNE ROUE PAR UN COUTEAU DISQUE 

Toutes les discussions sur la generation des profds de denture ont ete basees sur un outil 
cremaillere a flancs droits theorique. Toute operation d'us inage provoque une usure du 
tranchant sur les surfaces de coupe et l’outillage doit posseder des angles de coupe conformes 
au procede de fabrication. L'avantage essentiel de la cremaillere est de posseder un pas 
constant sur toute ligne parallele a la ligne de reference. Si l'outil de taillage est constitue par 
une firaise mere ou un couteau disque, l'affutage des surfaces de coupe modifie 
immanquablement les divers diametres de definition. 




Figure 19.10 Dimensions principals d'une fraise mere Geometrie d'un couteau disque 

selon DIN 8000 et selon DIN 1829 



L'usinage par fraise mere peut etre assimile en premiere approximation a celui de la 
cremaillere a flancs droits. La norme DIN 8000 fixe les definitions de cet outil, en particulier 
les termes utilises, Tangle de filet y 0 de la fraise, le diametre primitif do, etc. 

Le taillage par generation de la denture d'une roue par un outil constitue par un couteau disque 
s'effectue par Tengrenement mutuel entre l’outil circulaire et la roue a usiner sur des cercles 
differents des cercles primitifs. La geometrie de cet outil se definit par la fonne de la roue 
enveloppe et celle des surfaces de coupe. L'angle de depouille .9x0 etant present sur le couteau 
disque, la norme DIN 1829 prevoit une roue enveloppe avec deport positif lorsque l'outil est 
neuf, roue diminuant en diametre lors des affutages successifs, pour devenir finalement a 
deport negatif. 

L'angle de pression sur le cercle primitif du profil fabrique va dependre de l’etat de l’outil, du 
coefficient de deport adopte, de la forme et du nombre de dents de l'outil, le pas de base de la 
developpante restant conserve. Par rapport a l'usinage par cremaillere ou par fraise mere, le 
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vide a fond de dent est habituellement plus grand et le risque d’interference du profd de pied 
avec la developpante est augmente. La figure 19.1 1 montre le taillage d'un pignon a 16 dents 
avec un coefficient de deport x = 0,4 obtenu par un outil disque a 19 dents avec une saillie h a 
= 1,25 m. La figure de gauche montre la position de l'outil et le profil de la dent pendant 
l’operation d’ebauchage, la profondeur du creux dans la roue etant 70% de la valeur finale. La 
figure de droite montre le profil atteint lorsque le cercle primitif de l'outil est a 0,4 m du cercle 
primitif du pignon. Dans la position de finition, le cercle primitif de l’outil n'est pas en contact 
avec le cercle primitif du pignon a tailler. Les diametres primitifs de fonctionnement pendant 
la faille sont designes par : 

- pour l’outil : d w \ 

- pour la roue en usinage : di w '. 

La ligne d’action, tangente aux deux cercles de base, passe par le point de touche de ces deux 
cercles. 



OUTIL 



bw 



|oUTIL 


T 3 




mm 







ilJdZZZ?, 







s\[ 



<4i d iw 

\ \ 



EBAUCHE 



d l d bl 

I / 



d al d b1 



76 



J 1w 



V J fl FINlVlON > , 

\ \ \ / / 



Figure 19. 1 1 Taillage d'un pignon deporte par un couteau disque 

L'entraxe de taillage de la denture deportee, en supposant un outil a cote nominale, done a 
deport nul, est : 

a" = a + x m = [0,5 (z w + zi w ) + x] m, 

avec : z w nombre de dents de l’outil, 

z iw nombre de dents de la roue a tailler, 

et l’entraxe nominal : a = 0,5 (z w + Z| W ) m. 

L'angle de pression de taillage sur les diametres primitifs de fonctionnement d w ' et <7| W ' se 
trouve par : 

cosa’ = a cos at{a + x m ). 

Un controle de l’ecartement sur k dents permet en general d’apporter la correction necessaire 
pour atteindre la fonne voulue de la denture. Un controle de la longueur de fare en 
developpante sur le profil genere est necessaire pour les petits nombres de dents afin que le 
profil de la roue conjuguee vienne seulement en contact avec un profil a developpante de 
cercle de l’outil. 
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19.2.7 OBTENTION DU JEU DANS L'ENGRENAGE 

Malgre la haute precision atteinte par les machines a fabriquer les roues dentees, les 
profils des flancs ne sont jamais exactement en developpante de cercle, mais plus ou moins 
polygonaux. Pour qu'un engrenage fonctionne correctement, il faut prevoir du jeu entre les 
paires de dents participant a la transmission du mouvement afin d’eviter tout coincement qui 
serait catastrophique. De plus, l’entraxe est toujours affecte d’une tolerance de montage 
influencee egalement par le comportement des paliers. Le jeu entre dents est obtenu 
habituellement par deplacement de l’outil par rapport a sa position theorique. Pour les 
dentures exterieures, les ecarts superieur et inferieur de l’epaisseur de dent se mesurent sur la 
cote de controle Wy d’ecartement de dents. 

19.2.7.1 MESURE DE L'ECARTEMENT SUR k DENTS 

Transformons la relation generate donnee precedemment de la cote de controle Wy en 
introduisant la valeur du pas de base pb et celle de l’epaisseur curviligne de base 5b : 

- pas de base : pb = n m cos a, 

- epaisseur de dent sur le cercle de base : Sb = db ( s/d + in va), 

- epaisseur de dent sur le cercle primitif : 5 = '/2 n in + 2x m tana, 

- diametre de base : db = z m cos a. 

En introduisant ces diverses valeurs dans l’expression primitive et apres simplifications, la 
cote de controle se definit par : 

Wy = m cos a [ ( k - 0,5) n + z inva + 2 x m tana] . (19.10) 

Pour que les points de touche de l’instrument de mesure a faces paralleles se trouvent pres du 
cercle primitif des flancs, le nombre entier de dents k dans la mesure se trouve par : 

k = z/9 + 0,5, 

pour une denture normale a 20° sans deport. Le nombre de dents doit etre au minimum 2 et 
une correction de cette cote est necessaire pour les dentures deportees. La figure 19.12 montre 
ce nombre k en fonction du nombre de dents de la roue et du coefficient de deport. 





Figure 19.12 Nombre de dents de controle k et position des ecarts selon norme ISO 



Les ecarts superieur et inferieur d’ecartement des dents £\vs et £\vi sont a choisir parmi les 
valeurs normalisees, voir systeme de tolerance ISO pour dentures. La figure 19.12 montre le 
principe de la position des ecarts par rapport a la cote nominale, la zone de tolerance 7\y et les 
zones de tolerance determinees par des lettres. Le jeu dans l’engrenage depend finalement des 
ecarts sur la cote de controle et des ecarts sur l’entraxe de fonctionnement de l'engrenage. 
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19.2.7.2 MESURE DE L'EPAISSEUR DE DENT PAR DES GALETS 

II existe une autre possibility de trouver indirectement Tepaisseur de la dent. La mesure se 
realise au moyen de deux galets cylindriques ou eventuellement de deux billes de meme 
diametre loges dans deux entredents opposes diametralement. Cette methode est surtout 
utilisee pour les dentures interieures mais elle peut aussi s'employer pour les dentures 
exterieures si Ton ne possede pas un instrument de controle adequat. Les galets de diametre J R 
doivent toucher les proiils pres du cercle primitif de fonctionnement. 

Soit J le diametre primitif de la roue a controler, J r le diametre de la circonference passant par 
le centre des galets et a R Tangle de pression de la developpante au point de touche du galet 
avec les profils de dent. Ce diametre peut s'exprimer par : 

d r = d cosa/cosa R , 

Tangle de pression a R restant a determiner. Dessinons la developpante de cercle passant par le 
centre du galet et exprimons Tegalite de la somme des angles a partir de l'axe de symetrie de 
la dent : 

s/d + inva + J R /Jb = n/z + inva R , 

ou encore: inv a R = s/d + inva + J R /Jb - n/z, (19.11.1) 

avec : db = z in cos a, 

5 1 = 0,5 7t in + 2 x m tana, 
d\i = environ 1,8 in. 

Deux cas sont a considerer : soit le nombre de dents est pair, soit il est impair. Si le nombre 
d’entredents est pair, la cote de controle pour une denture exterieure se trouve par : 

M r = m Zp a i r cosa/cosa R + J R . (19.1 1.2) 

Si par contre le nombre d’entredents est impair, la cote de controle pour une denture exterieure 
vaut : 

Mr = m Zi m p a i r cos(ti/2z) cosa/cosa R + Jr. (19.11 .3) 

Comme le nombre de dents est impair, les galets ne sont pas diametralement opposes et le 
diametre de controle J r ’ se trouve par Texpression : 

J r ’ = J r COS(7:/2z). 




Figure 19. 13 Mesure de Tepaisseur de la denture exterieure par deux galets. 
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19.2.7.3 JEU NORMAL ENTRE LES FLANCS DES DENTURES 

Supposons les flancs de la denture a developpante de fonne parfaite et calculons le jeu 
normal entre les dentures en tenant compte : 

- des ecarts E Ws et E w i d’ecartement de dents, 

- des erreurs d’entraxe en admettant ± 0,5 7> a selon ISO. 

Pour les dentures non deportees ou deportees, le jeu nonnal entre les dentures peut se calculer 
avec assez de precision par : 

Jn max = (E'wii + E Wl2 ) + 7f a sin o’, 

*7 n min (Ewsl E \Vs2 ) ” Tfa slnOf . 

Tous les ecarts doivent s’introduire en valeur absolue dans ces deux relations. Les erreurs de 
pas, de forme de flanc, de parallelisme et de deviation des axes ne sont pas contenues dans ces 
deux expressions. 

19.2.8 DIMENSIONS GENERALES DES ENGRENAGES DEPORTES 

Toutes les relations geometriques donnees precedemment dans l’expose des principes de 
fabrication des dentures deportees peuvent se resumer dans le tableau 19.2 applicable aux 
engrenages paralleles a denture droite. 



Tableau 19.2 

Grandeurs geometriques des roues cylindriques droites a dentures deportees 



Grandeurs 


Pignon 1 


Roue 2 


Diametres 






- primitif 


d\ =z\ m 


d-2 =?2 m 


- de base 


dbi=zi m cosa 


db2 =z 2 m cosa 


- de f onctionnement 


di ,= z i m cosa/cosa 1 


d2'=z2 m cosa/cosa' 


- de pied 


df\=m[z\-2 (l+c*-xi) ] 


df2=m[z2-2 (l+c*-X2) ] 


- de tete 


d a i=m[zi+2 (1+xi-ic) ] 


d a 2=rn[z2+2 (1+X2 -k) ] 


Entraxes 






- nominal 


a = ( zi+Z 2 ) 


/ 2 • m 


- de f onctionnement 


a ' = a cosa/ cosa 1 


Angles de pression 






- de generation 


a = ap 




- de f onctionnement 


a' = arccos (a cosa/a') 


- de f onctionnement 


inva' = inva+2 [ 


(xi+x 2 ) / ( zi+z2 ) ] tana 


- de tete 


cosa a i=dbl/d a i 


cosa a 2 =db 2 /d a 2 


Hauteurs 






- de la dent 


hi =0, 5 (d a i-dfi) 


h 2 =0, 5 (d a 2-df2) 


- utile 


h'= 0 , 5 ( d a i+d a 2 ) - a' 


Epaisseurs de dent 






- sur primitif 


si = ( Ji/2+2xitana) m 


s 2 = ( Ji/ 2 + 2 x 2 tana) m 


- de tete 


s a i=d a i ( si /di+inva-inva a i 


) 






s a 2=d a 2 (s2/d2+inva-inva a 2) 


- de base 


sbl =d bl (si/di+inva) 


Sb2=db2 (s 2 /d 2 +inva) 



-3.63 - 







Organes de transmission indirecte 



- de fonctionnement 


si 


'=d]_' ( si /di + inva-inva ' ) 


s 2 ,= d2' ( S2 /d 2 +inva-inva ' ) 


Rapport de conduite 


- partiel 

- total 


£1 


= z\ (tana a ]_-tana ' ) /2n 
£ = £1 + £2 


£2 =Z 2 (tana a 2 ~tana ' ) / 2 tc 



19.2.9 EXEMPLE DE RECHECHE DE DIMENSIONS GEOMETRIQUES 

Cet exemple d’engrenage concerne la figure 19.6 : pignon a 13 dents, roue a 20 dents, 
module 5 mm, entraxe de fonctionnement a' = 85 mm. L'entraxe nominal vaut a = 82,5 mm et 
Tangle de pression de fonctionnement oc = arc cos[82,5 cos (20°/85)] = 24,2092°. Les 
principales grandeurs geometriques sont donnees dans le tableau. 

Tableau 19.3 



Grandeurs geometriques 


Pignon 1 




Roue 2 


Nombre de dents 


Z 1 


= 13 




O 

CM 

II 

CM 

N 


Module 




m 


= 


O 

LO 


Profil de reference 


SNV 


215520 Type 


A (ISO 53-1974) 


Angle de pression 




ap 


= 


20 degres 


Rapport d'engrenage 




u 


= 


1.5385 


Entraxes 


Entraxe nominal 




a 


= 


82.500 


Entraxe de fonctionnement 




a' 


= 


85.000 


Deport de la denture 


Somme des coefficients de deport 




XI + X2 


= 


0.552 


Coefficient de deport 


xi 


= 0.360 




X2 = 0.192 


Pas de la denture 


Pas primitif 




P 


= 


15.7080 


Pas de base 




Pb 


= 


14.7607 


Angles de pression 


Angle de pression 




a 


= 


20.0000 


Angle de pression de fonctionnement : 




a ' 


= 


24.2092 


Diametres de definition 


Diametre primitif 


dl 


= 65.000 




d2 = 100.000 


Diametre primitif de fonctionnement : 


dp ' 


= 66.970 




d2' = 103.030 


Diametre de base : 


d-bl 


= 61.080 




db2 = 93.969 


Diametre de tete non arrondi : 


d a l 


= 78.080 




d a 2 = 111.400 


Diametre de pied approximatif : 


dfi 


= 56.100 




d f 2 = 89.420 


Module de fonctionnement 




m ' 


= 


5.1515 


Hauteur commune de dent 




h ' 


= 


9.740 


Condui te 


Angle de pression de tete 


a al 


= 38.531° 




a a 2 = 32.485° 


Rapport de conduite partiel 


£1 


= 0.717 




£2 = 0.596 


Rapport de conduite total 




£ 


= 


1.313 


Controle de la denture 


Nombre de dents de controle 


*1 


2 




k2 = 3 


Cote de controle sur k dents 


Wkl 


= 24.283 




^k2 = 38.959 


Epaisseur curviligne de la dent 


- sur le primitif de definition 


si 


9.164 




s2 = 8.553 


- sur le primitif de fonctionnement 


si ' 


8.627 




s2 ' = 7.557 
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- sur le cercle de tete 


s a l = 


2.504 


s a 2 = 3.420 


Conditions de glissement des pro fils 


Longueur partielle de conduite 


g a i = 


10.588 


g a2 = 8.791 


Longueur totale de conduite (E1E2) 
Facteur de controle de glissement 


c u l = 


g 

0.718 


= 19.379 

c u2 = 0.746 


Glissement specifique en El et E2 


Y1 = 


2.551 


Y2 = 2.936 



19.3 ENGRENAGES CYLINDRIQUES INTERIEURS DROITS 

L'engrenage interieur se compose d'un pignon 1 et d’une couronne 3 a denture droite. Les 
conditions de fabrication, de montage et de deport de denture presentent quelques 
particularites que nous voulons esquisser dans ce chapitre. Dans les couronnes, le cercle de 
tete est a l’interieur du cercle primitif et le cercle de pied a l’exterieur. 

19.3.1 FABRICATION D'UNE COURONNE ET INTERFERENCE 

La forme de la denture de la couronne est imposee par l’outil de taillage constitue 
obligatoirement par un couteau disque ou secteur, lui-meme fabrique par une cremaillere ou 
tout autre outil. Les flancs porteurs de la denture, de forme concave, doivent presenter dans la 
partie active un profil en developpante de cercle. Le cercle de tete de la couronne ne peut 
jamais etre plus petit que le cercle de base de la developpante. Pour les dentures non deportees 
avec h a = m, la superposition de ces deux cercles a lieu pour z = 2/(l-cosa) = 33,16 dents. La 
longueur de fare a developpante doit etre controlee dans la couronne et sur le pignon, en 
particulier lorsque le nombre de dents du couteau disque est plus faible que celui du pignon 
a fin d'eviter l’interference a l’engrenement. 

1 . Caracteristiques du couteau disque 

Designons par z w le nombre de dents du couteau, par d\ nw le diametre du cercle de base, par 
x w l’etat actuel du coefficient de deport et par d aw le diametre de tete. L'angle de tete sur le 
profil de l'outil se trouve par : cosa aw = d\,Jd a w . A la faille de la denture interieure, l’angle 
d’engrenement est generalement different de l’angle nominal. Lorsque la profondeur totale de 
dent est atteinte, cet angle se trouve par (selon definition norme suisse VSM) : 

inv« g = inva + 2 fe - x w ) tana/fo - z w ) et a w = x ll (d\^ - <4w)/cosa g . 

2. Interference au pied de la denture de la couronne 

Le profil de tete du pignon ne doit venir en contact qu'avec un profil en developpante au 
pied de la couronne. Le point limite du profil engendre par le couteau se trouve a la distance 
a w sinr/g + rbw tan«aw- A l’engrenement avec le pignon 1, cette distance vaut a sin a' + tm tan 
«ai- Comme la longueur de conduite generee doit etre plus grande que la longueur de conduite 
utilisee, il s'ensuit que le diametre de tete du pignon doit obeir a la condition : 

d a \ = 4u/cosa a i avec tana a i = («w sina g - a sina’ + rbw tana a w)/i'bi- 

3. Interference au pied de la denture du pignon 

Le profil de tete de la couronne ne doit venir en contact qu'avec un profil en developpante 
au pied du pignon. Cette condition impose que la longueur de conduite de la couronne soit 
plus petite que la longueur de conduite du pignon dans cette partie de l’engrenement. Le debut 
de la developpante se trouve a la distance gj nv du point Ni sur le pignon 1 : 

ginv = 0,5 dbi tana - /? mv /sina avec h{ m = m [A aP * - f? aP * (1 - sina) - xi] . 
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Pour eviter l’interference, le diametre de tete de la couronne doit remplir la condition : 

d a j = r/b 3 /cos« a a avec tan« a 3 = (a sin a' + gi nv )/A>3- 

19.3.2 DIMENSIONS GEOMETRIQUES DE LA COURONNE 

La determination des dimensions geometriques de la couronne s'effectue en utilisant les 
memes relations que pour les roues a denture exterieure, mais en introduisant un nornbre de 
dents Z 3 negatif, toutes les dimensions etant ecrites habituellement en valeur absolue. La 
cremaillere peut etre consideree coniine une roue a nornbre de dents infiniment grand, situee a 
la limite entre une denture exterieure et une denture interieure. Cette maniere de calculer est 
conforme a la norme DIN 3960 et aux propositions de W. Richter [3.15]. Pour la couronne, 
toutes les dimensions dependant du nornbre de dents seront negatives. Ce sont : les diametres 
et les rayons, les angles de pression, l’epaisseur de dent et l’intervalle, les rayons de courbure, 
les cotes de controle. Le rapport d’engrenage et l’entraxe deviennent egalement negatifs. 

19.3.2.1 DEPORT DE DENTURE DANS UNE COURONNE 

Avec cette convention de signe, pour les couronnes a denture deportee, le coefficient de 
deport X 3 est a introduire avec un signe positif si la ligne de reference est deplacee vers le 
cercle de tete de la couronne, d’un signe negatif si le ligne de reference est deplacee vers le 
cercle de pied. Les regies de signe applicables aux couronnes sont : 

1 . Signe positif 

le module m, le pas primitif p, la saillie h d , le creux /if, la hauteur de dent h et le vide a 

fond de dent c. 

2. Signe negatif 

le nornbre de dents Z 3 , l’entraxe a, tous les diametres de la couronne, le rapport 

d’engrenage u. 




Figure 19.14 Conditions d'engrenement dans un engrenage interieur droit : z x = 19, z 3 = - 44. 

Le cercle de tete non corrige de la couronne coupe la normale a la developpante en un point situe a 
l'exterieur du segment C/V, du pignon, il est done necessaire d'apporter une correction 
du diametre de tete de la couronne en l'augmentant. 

Remarque : la condition d’interference n’a pas ete controlee dans cette partie de l’engrenement. 

Un controle de l’epaisseur curviligne de tete des deux dentures est toujours recommande. Un 
second controle conceme l’engrenement du pignon et de la couronne dans la partie interieure 
aux cercles primitifs des deux roues, voir les conditions d’interference citees precedemment. 
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En premiere approximation, on peut admettre une distance radiale d’au moins 0,1 m aux 
environs du point N\. Sans controle particulier et dans un premier choix, la saillie des dents de 
la couronne peut se choisir en fonction de son nombre de dents : 



Z 3 = 20 . . 22 


23. .26 


27. .31 


32. .39 


40. .51 


52. .74 


75. .130 


>130 


*a 3 = 0 , 6 m 


0 , 65m 


0,70m 


0,75m 


0,80m 


0,85m 


0 , 90m 


0 , 95m 



Avec une difference du nombre de dents plus petite que 10, la saillie doit etre encore 
diminuee et l’engrenement controlee. 



19.3.2.2 RAPPORT DE CONDUITE 



Dans l’engrenage interieur sans interference, la longueur de conduite g est limitee par les 
points E i et £) situes sur les cercles de tete du pignon 1 et de la couronne 3. Le rapport de 
conduite total vaut : 



E 3 E l _ ga3+gal 

p b 7i m cos a 



avec les rapports partiels : 



£ x = — — = — (tan a al -tana'), 

nmcosa 2 n 



(19.12.1) 



(19.12.2) 



£ 3 = — — = (tan a a3 -tana'). 

Trmcosa 2 n 



(19.12.3) 




Figure 19. 15 Couronne, engrenage interieur Cote de controle sur k dents 
19.3.2.3 COTE DE CONTROLE SUR k DENTS 



Comine pour la denture exterieure, il est possible de mesurer la cote d’ecartement sur k 
dents dans les couronnes a denture droite au moyen d’un instrument a cylindres. Le nombre 
d’intervalles k (negatif) a choisir doit pennettre de mesurer la distance pres du cercle primitif 
de fonctionnement. Cette cote d’ecartement vaut : 

Wk = m cos a [( k - 0,5] n + z 3 invor + 2 X 3 tana] . (19.13.1) 
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19.3.2.4 COTE DE CONTROLE SUR GALETS 

Soit d le diametre primitif de la couronne a controler, d r le diametre de la circonference 
passant par les centres des deux galets et a R Tangle de pression de la developpante au point de 
touche du galet avec les flancs concaves de la dent. Ce diametre peut se trouver par : 

d r = d cos or /cos «r, 

Tangle de pression a R restant a trouver. Dessinons la developpante de cercle passant par le 
centre du galet, equidistante de la developpante du profd de dent et exprimons Tegalite de la 
somine des angles a partir de l'axe de symetrie de la dent : 

s/d - invor + d^Jd\, + invor R = '/2 n, 

ou : invor R = 0,5 n + invor - dn/dh - s/d, 

avec: d\, = z m cos or. 

Si le nornbre de dents est pair, la cote de controle pour une denture interieure se trouve par : 

Mr = m Zpair coso:/cosor R - t/ R . (19.13.2) 

Si le nombre de dents est impair, la cote de controle dans une couronne devient : 

Mr = m Zimpair COS(ti/2z) COSOt/cOSOTr - <7r. (19.13.3) 

L'angle de pression sur la ligne de contact entre le flanc de dent et le galet cylindrique se 
trouve dans les deux cas par la meme expression. Pour une denture interieure non deportee, le 
diametre du galet devrait etre approximativement 1,44 fois le module. Les ecarts de la cote de 
controle E M s et E M i seront determines a partir des ecarts de la cote de controle Wk en 
remarquant que ces erreurs doivent se mesurer nonnalement au flanc de la dent. 





Figure 19.16 Cote de controle sur galets 

19.3.3 INTERFERENCE AU TAILLAGE ET AU MONTAGE 

L'interference au taillage de la couronne est a controler lorsque le nombre de dents de la 
couronne est proche du nombre de dents de l’outil. Le taillage s'effectue par deplacement 
progressif de Toutil dans le sens radial. II peut arriver que les dents de l'outil viennent en 
contact avec les dents de la couronne dans une zone situee a Texterieur de la zone 
d’engrenement. II en resulte un enlevement de matiere non desire. L'interference est evitee en 
augmentant le diametre de tete de la couronne ou en adaptant Toutillage et le deport au 
nombre de dents de la couronne, figure 19.17. A part l’interference au taillage, il peut exister 
egalement une impossibilite de montage radial du pignon dans la couronne. Les dents du 
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pignon viennent buter sur celles de la couronne avant que l'engrenement ait lieu dans la zone 
de portance de la denture. 





Figure 19.17 Engrenement entre un pignon et une couronne 
A gauche : z, = 16, x t = 0,912, z 3 = - 20, x 3 = - 1.125, montage radial est impossible 
A droite : meme couronne en engrenement avec un pignon a z\ = 18. Pour eviter l'interference des 
saillies, le diametre de tete a ete tronque, le rapport de conduite devenant insuffisant (s= 0,7 !) 

(selon W. Richter) 

19.3.4 ENGRENEMENT DANS LES PLANET AIRE S 

Dans les trains planetaires, constitues par une roue solaire 1, des roues satellites 2 et une 
couronne 3, la somine des nombres de dents des roues concentriques doit etre exactement 
divisible par le nombre de roues satellites. Les relations generates sont : 

zi + 2 Z 2 = z 3 et (zi + z 3 )/ /? S aLcii iLcs = nombre entier. 

Si la denture est deportee, alors les coefficients de deport des roues sont relies par la relation 
selon la nonne VSM : 

XI + 2 X2 = X 3 . 

Le choix des coefficients de deport est impose principalement par l’engrenage exterieur : 
pignon 1 et roue satellite 2 en fonction des criteres retenus : resistance elevee, pression 
superficielle adequate ou pertes et deformations optimales. 




Figure 19. 18 Engrenage planetaire avec rapport de transmission i = 7,1 
Angle de pression de 29°. (selon W. Richter) 
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19.3.5 EXEMPLE DE DIMEN SIONNEMENT 

Soit a determiner les dimensions geometriques d'un engrenage interieur faisant partie d'un train 
planetaire dont les composantes, taillees au module m = 4 mm, sont : 

pignon 1 : zi = 19 dents roue satellite 2 : z 2 = 59 dents couronne 3 : z 3 = 137 dents. 
L'entraxe nominal est a = 156 mm et celui de fonctionnement est a' = 158 mm. L'engrenage exterieur 
est prevu avec deport : jq = 0,373 x 2 = 0,150. 

L'engrenage interieur est egalement deporte ce qui impose un coefficient de deport x 3 = 0,673. 

Tableau 19.4 

Grandeurs geometriques d'un engrenage interieur droit 



Grandeurs geometriques 


Roue 2 Couronne 3 


Nombre de dents 


^2 


= 


59 Z 3 = 


137 (-) 


Module 






m = 4.00 




Profil de reference 






SNV 215520 Type B 




Rapport d' engrenage 






u = 2.3220 ( 


-) 


Entraxes 










Entraxe nominal 






a = 156.000 




Entraxe de fonctionnement 






a' = 158.000 




Deport de la denture 










Somme des coefficients de deport 


x 2 


+ X 3 = 0.523 (-) 




Coefficient de deport 


x 2 


= 


0.150 x 3 = 


0.673 (-) 


Pas de la denture 










Pas primitif reel 






p = 12.5664 




Pas de base 






p b = 11.8085 




Angle de pression de reference 






a = 20 . 0000 ° 




Angle de pression de fonctionnement 






a' = 21.9059° 




Diametres de definition 










Diametre primitif 


d2 


= 


236.000 d 3 = 


548.000 


Diametre primitif de fonctionnement 


d2 ' 


= 


239.026 d 3 ' = 


555.026 


Diametre de base 


db2 


= 


221.767 d b3 = 


514 . 952 


Diametre de tete corrige 


d a 2 


= 


245.000 d a 3 = 


546.000 


Diametre de pied approximatif 


df2 


= 


227.200 df 3 = 


563.384 


Module de fonctionnement 






m' = 4.0513 




Hauteur commune de dent 






h ' = 8.000 




Angle de pression de tete 


a a 2 


= 


25.153 a a 3 = 


19.415 


Rapport de conduite partiel 


£2 


= 


0.633 £3 = 


1.083 


Rapport de conduite total 






£ = 1.716 




Nombre de dents de controle 


k2 


= 


7 k 3 = 


15 


Cote de controle sur k dents 


W-/ 


= 


80.471 W-[ 5 = 


180.740 


"Epaisseur curviligne" de la dent 










- sur le primitif de definition 


s 2 


= 


6.720 S 3 = 


4.324 


- sur le primitif de fonctionnement 


S2 ' 


= 


5.639 s 3 ' = 


7.089 


- sur le cercle de tete 


s a2 


= 


3.140 s a3 = 


3.593 


Conditions de glissement des pro fils 










Longueur partielle de conduite 


92 


= 


7.479 g 3 = 


12.787 


Longueur totale de conduite (E 2 E 3 ) 






g = 20.367 




Facteur de controle de glissement 


c u2 


= 


0.082 c u 3 = 


0.186 


Glissement specifique en E 2 et E 3 


r2 


= 


0.089 73 = 


0.229 
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19.4 ROUES A DENTURE HELICOID ALE 

Ce chapitre traite la geometrie des roues cylindriques equipees de denture helicoidale et le 
chapitre suivant presentera les conditions d’engrenement. Dans les engrenages cylindriques a 
denture droite, la transmission du mouvement et surtout des efforts s'effectue tantot par une 
seule paire de dents, tantot par deux paires de dents. Les engrenages a denture helicoidale 
evitent en grande partie ce defaut fondamental, generateur de bruit et d'a-coups. Le 
mouvement et les efforts se transmettent progressivement sur toute la largeur du plan de 
conduite et au moins deux paires de dents sont constamment en contact. 

19.4.1 GRANDEURS GEOMETRIQUES FONDAMENTALES 

Les conditions de transmission du mouvement entre deux roues cylindriques a denture 
helicoidale sont analogues a cedes des roues cylindriques a denture droite si l’engrenement est 
etudie dans une section perpendiculaire aux axes des roues, section appelee apparente. La 
denture helicoidale pourrait se simuler par un grand nombre de roues droites, d’epaisseur tres 
faible, placees les unes a la suite des autres, mais constamment decalees angulairement. Les 
dentures reelles sont enroulees en helice sur les cylindres primitifs des deux roues, d’ou 
l’appellation helicoidale. 

19.4.2 MODULES ET PAS REELS OU APPARENTS 

Soit un outil constitue par une cremaillere de taillage, geometriquement identique en tout 
point a celle utilisee pour l'usinage de la denture droite, inclinees de l’angle /?, appele angle 
d’helice, par rapport a la generatrice de la roue cylindrique, figure 19.19. L 'angle d’he/ice f et 
V angle d'inclinaison ysont complementaires : 

J3+ y= nil = 90°. 

Pendant le taillage de la denture helicoidale, la cremaillere se deplace d'une part dans la 
direction du flanc incline de la dent en effectuant le mouvement de taillage et d’autre part 
roule sans glisser sur le cylindre primitif de la roue, perpendiculairement a l'axe de cette 
derniere en effectuant le mouvement de generation. 

19.4.2.1 SECTIONS REELLE ET APPARENTE 

Dans le cas des roues cylindriques a denture helicoidale, la section reelle est un plan 
perpendiculaire aux lignes des flancs de la cremaillere de taillage et de la roue en usinage. La 
section apparente est perpendiculaire a l'axe de la roue; c'est done la section vue nonnalement 
par un observateur d’une roue helicoidale. 

19.4.2.2 PAS REEL ET APPARENT 

Dans la section reelle, le pas primitif reel genere sur la roue a tailler est identique a celui 
du profil de reference ou de la cremaillere de taillage. Tous les symboles des diverses 
grandeurs definics dans cette section sont affectes de l'indice n. Ainsi, le pas primitif reel p n 
vaut : 

p n = n m n , (19.14.1) 

avec : m n le module reel. 
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Si Ton desire utiliser l’outillage selon norme, il faut alors adopter l’un des modules reels cites 
dans le tableau, cette dimension etant une longueur millimetrique linic. Dans la section 
apparente, le pas primitif apparent p t se definit par une relation similaire, soit : 

pt = nm t , (19.14.2) 

avec : m t le module apparent. 

Tous les symboles des diverses grandeurs definies dans la section apparente sont affectes de 
l'indice t. La figure 19.19 donne immediatement la relation fondamentale entre le pas reel et le 
pas apparent par Tintennediaire des pas primitifs correspondants : 



Pn=Pt cos/?. 

II en resulte que le module apparent se trouve par : 



ni 



cos /? 



(19.14.3) 



Si le module reel est donne par la norme, module metrique ou eventuellement le Diametral 
Pitch, le module apparent va dependre aussi de Tangle d’helice /? adopte dans la conception de 
Tengrenage. De plus, le module apparent n’est generalement pas une dimension finie. 



£ Mouvement de gdn^ration 




Section apparente 



Mouvement de taillage 





X r* 



Figure 19.19 Position de la cremaillere de taillage pendant Tusinage de la denture helicoi'dale 
Sections apparente et reelle : pas primitifs apparent et reel 

19.4.3 DIMENSIONS DIAMETRALES 

La definition des pas et modules etant connue, il est possible de trouver les dimensions 
diametrales des roues helico'idales. Coinme pour la denture droite, la longueur de la 
circonference primitive dans la section apparente peut s'exprimer de deux manieres : 

Ci = n d\ = z\ pt et C 2 = n ah = Z 2 pt- 

Comme le pas primitif apparent est le produit du module apparent par n, les diametres 
primitifs des roues se definissent simplement par : 

d\=z\m x et d 2 = Z 2 m t . (19.15.1) 

Le creux de la denture est impose par la position de l'outil de taillage et la saillie par le 
diametre exterieur de fabrication. Ces deux grandeurs dependent directement du module reel 
m n de l’outil. Pour la denture selon profil de reference A, B ou C : ISO ou SN avec h d = m n , 
ces dimensions sont : 

hf= 1,25 m n et h a = m n . 

Ainsi, les diametres de tete et de pied des roues helico'idales non deportees deviennent : 

d a i = z\ nit + 2 in n et d a 2 = Z 2 m t + 2 m n . (19. 15.2) 
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df\ = z\ m y - 2,5 in n et dn = 22 »h - 2,5 m n . (19. 15.3) 

La hauteur de dent vaut alors : h = h a + hf = 2,25 m n . 



19.4.4 DEFINITION DU SENS DES HELICES 

Le sens de helices est designe de la meme fa?on que celui des fdetages sur les vis. La 
denture est dite a droite lorsque le regard etant dirige suivant l'axe de la roue, les profds 
apparents de la denture paraissent tourner dans le sens horaire en s'eloignant de l’observateur 
regardant suivant les generatrices de la surface primitive de reference. La denture est dite a 
gauche lorsque les pro fils apparents paraissent toumer dans le sens anti-horaire en s'eloignant 
de l'observateur regardant suivant les generatrices de la surface primitive de reference. Ces 
deux definitions s'appliquent aux roues exterieures et interieures. 






Denture <5 gauche 



Figure 19.20 Sens des helices sur les roues helico'fdales exterieures et interieures 

Dans un engrenage cylindrique exterieur, les roues menantes et menees sont l’une avec une 
denture a droite, l’autre avec une denture a gauche. Dans les engrenages interieurs, les helices 
des deux dentures sont dans le meme sens. 

19.4.5 DEFINITION DES ANGLES 

La denture helicoidale fait intervenir diverses definitions d’angle dans les sections reelle et 
apparente. On definit Tangle d’incidence apparent au point Y comine Tangle aigu entre le 
rayon passant par ce point du profil et la tangente au profil en ce point. L'angle de pression 
apparent est Tangle d’incidence apparent au point ou le profil coupe le cercle primitif. D'une 
facon semblable, on definit Tangle d’incidence reel au point Y comine Tangle aigu entre le 
rayon passant par ce point du profil et la tangente au profil en ce point. L'angle de pression 
reel est Tangle d’incidence reel au point ou le profil coupe le cercle primitif de reference, voir 
la figure 19.21. 

19.4.5.1 ANGLES DE PRESSION REEL ET APPARENT 

L 'angle de pression reel , impose par l’outil de taillage normalise, vaut a n = ap = 20° pour 
la denture selon ISO et SN . Pour trouver Tangle de pression dans la section apparente, nous 
pouvons supposer que les deux faces planes et inclinees de la cremaillere, formant les flancs, 
soient prolongees dans les deux sections de facon a former un toit a deux pans. La ligne 
d’intersection de deux pans voisins est distante de h s du plan de reference de la cremaillere, 
figure 19.19. Les angles de pression peuvent se trouver par les relations suivantes : 

tana n = '/4 p B /h s , 

tan or t = J /4 p t /h s = /4 p n /(h s cos/3), 



-3.73 - 




Organes de transmission indirecte 



et finalement : tan a t = * an<2n (19.16.1) 

cos /3 

L ' angle de pression apparent a t est toujours plus grand que Tangle de pression reel a n . Cet 
angle impose la forme de la developpante de cercle existant seulement dans la section 
apparente et les dimensions de base de la denture. Ainsi, le diametre du cylindre de base est 
egal, comine pour la denture droite, au produit du diametre primitif par les cosinus de Tangle 
de pression apparent : 

dbi=dicosa t et d\>i = di cos« t (19.16.2) 



19.4.5.2 HELICOIDE DEVELOPPABLE 

L'etude de la geometrie de la denture helicoidale ne peut plus se discuter seulement dans 
un plan, comine par exemple la section apparente. Comine cette denture est enroulee en 
helice, il est necessaire de definir dans Tespace la forme geometrique de la surface des flancs. 
Si pour la denture droite, il suffisait de faire rouler une droite sur le cercle de base afin de 
generer une developpante, pour la denture helicoidale, il est imperatif de faire rouler un plan 
sur le cylindre de base, contenant au moins une ligne droite non parallele a l’axe de la roue. La 
surface engendree par cette droite est une helicoide developpable. 

Une helicoide developpable est engendree par une ligne quelconque, le plus souvent un 
segment de droite, solidaire d’un plan qui roule sans glisser sur un cylindre. L'helicoide 
developpable est aussi la surface engendree par une ligne droite faisant un angle constant avec 
l'axe d’un cylindre de revolution, ici le cylindre de base, et roulant sans glisser sur la surface 
de ce cylindre. La section de cette surface par un plan perpendiculaire a l'axe du cylindre est 
une developpante de cercle. 




Figure 19.21 Angles d'incidence et de pression Helicoide developpable 
19.4.5.3 ANGLES D'HELICE DE BASE ET DE TETE 

Introduisons encore la notion de pas axial, designe par p x = n m x , m x etant le module axial 
de la denture : c'est la distance entre le point d’intersection de toute droite parallele a l’axe de 
la roue helicoidale avec deux flancs homologues consecutifs soit : p x = p n l sin/3. Supposons la 
largeur de la roue ou de la denture exactement egale au produit du pas axial par le nombre de 
dents de la roue, L x = z p x , figure 19.22. Ainsi, chaque dent de la roue est enroulee 
exactement d’un tour sur le cylindre primitif. 
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Figure 19.22 Profil de la denture et diametres dans la section apparente 
Developpement des cylindres : angles d'helice : primitive, de base et de tete 

Developpons les trois cylindres : primitif, de base et en complement de tete dont les diametres 
sont definis par les relations 19.15.1 a 19.16.2 . A partir du developpement represente sur la 
figure, exprimons les relations entre les divers angles d’helice sur les trois cylindres : 

1 . Angle d’helice primitive : tan/? = n d/L x , 

2. Angle d’helice de base : tan/?b = n d\J Z x , 

3. Angle d’helice de tete : tan/? a = n dJL K . 

La tangente des angles d’helice est proportionnelle au diametre du cylindre developpe. Le 
calcul des divers angles d’helice est ainsi fortement simplifie. En particulier, pour un diametre 
de calcul quelconque d ca i cu i, Tangle d’helice sur ce cylindre vaut : 

tan tan/?, (19.17.1) 

d 

et en particulier Tangle de base : tan/?b = (d\Jd) tan/?. (19. 17.2) 

Donnons encore en complement la relation entre Tangle d’helice primitive et Tangle d’helice 
de base. En rempla$ant le diametre de base par : db = d cos« t dans Texpression trouvee, Tangle 
d'helice de base s'exprime par : 

tan/?b = tan/? cos« t - (19.17.3) 



19.4.6 CHOIX DES DIMENSIONS 



Afin d’eviter des composantes axiales trop importantes sur les roues, les arbres et les 
paliers, Tangle d’helice primitive simple est generalement limite a /? < 20°; il est compris le 
plus souvent entre 6° < /? < 16° dans la conception des reducteurs ou multiplicateurs de 
vitesse. II est recommande d’adopter un angle d’helice entier afin de faciliter la recherche 
manuelle des dimensions geometriques et le reglage des machines a tailler ainsi que le 
controle de la denture. L'entraxe nominal de Tengrenage exterieur, demi somine des diametres 
primitifs, se trouve par Texpression : 



1 +^2 






2 



Z \+ Z 2 f7l n 

2 cosfi 



(19.18) 



Un engrenage parallele a denture helico'idale, taille sous un angle d’helice /?, possede un 
entraxe nominal non fini. Si l’entraxe est impose par Timplantation de Tengrenage, il est 
necessaire de proceder a un deport de denture (toujours recommande) afin d’obtenir la 
dimension desiree ou de choisir un angle d’helice primitive telle que la relation : 



(z 1 + z 2 )/cos/? 
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donne une dimension finie a la precision pres des calculs. 



19.4.7 PROFIL APPARENT DE LA DENT 



Le profd apparent de la dent comprend deux arcs de courbe : l'arc en developpante de 
cercle situe a l’exterieur du cylindre de base et la courbe de raccordement sur le cylindre de 
pied. Ce profd est le profd conjugue de l’outil de taillage vu dans la section apparente. Si dans 
la section reelle, le raccordement entre la ligne de tete et le flanc rectiligne incline de la 
cremaillere est une courbe a rayon constant, la fonne du raccordement avec la ligne de tete est 
une ellipse dans la section apparente. La saillie de l’outil dans les deux sections vaut : 

/*ap = (l +c*)m n , 

et la hauteur rectiligne de la cremaillere : 

hrect = [1 + C* - (1 - Sin« n ) R aP ) m n , 

ou encore : h rect = k a m n . 

Si Tangle d’helice est faible, il est possible de confondre la courbe elliptique avec un arrondi a 
rayon constant dans la section apparente. Par contre, pour un angle d’helice eleve, cede 
simplification devient inadmissible dans Tetude exacte de la forme de la dent. Dans cede 
section, la forme de la dent est plus trapue que celle de la denture droite car le pas primitif et 
Tangle de pression apparents sont plus grands. 




Cremaillere 





Figure 19.23 Dimensions generates d'un engrenage a cremaillere a denture helicoi'dale 
Raccordement de tete de l'outil dans les sections reelle et apparente 

19.5 ENGRENAGE HELICOID AL A DENTURE DEPORTEE 

L'adoption d’une denture deportee dans un engrenage parallele a denture helicoidale 
exterieur ou interieur poursuit les buts suivants : 

1. adapter Tengrenage parallele a un entraxe impose lorsque Tangle d’helice est choisi. 

2. ameliorer la resistance de la denture a la flexion et a la pression superficielle, choisir des 
grandeurs geometriques favorables au glissement des flancs et au rendement mecanique. 

3. eviter les phenomenes d’interference au taillage ou a Tengrenement. 

19.5.1 COEFFICIENTS DE DEPORT REELS ET APPARENTS 

Comine le profil en developpante de cercle n’existe que dans la section apparente, Tetude 
des dimensions geometriques d’un engrenage deporte doit s'effectuer dans cette section. La 
pratique usuelle veut par contre que le deport s'exprime en fonction du module reel et non en 
fonction du module apparent. Le deport de denture sur Tune des roues s'exprime par : 
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deport = x n m n = x m n , 

l’indice n n’etant pas ecrit pour le coefficient de deport reel. Le plan primitif de reference de 
l’outil est deporte de la meme grandeur dans les deux sections reelle et apparente. En 
designant par x t le coefficient de deport dans la section apparente, valeur generalement non 
usitee, le deport se trouve par : 

deport = x m n = x t m t = x t mJcos/3, 

et le coefficient de deport apparent : x t = x cos/?. (19. 19) 



i XfW, 
x n m n 

c'mn 



Section apparente Section apparente 

Figure 19.24 Dimensions geometriques d'un engrenage cylindrique exterieur a denture deportee 

19.5.2 ANGLE DE PRESSION DE FONCTIONNEMENT 

Si la somine des coefficients de deport du pignon et de la roue n’est pas nulle, Tangle de 
pression apparent de fonctionnement est different de Tangle de pression primitif apparent. 
Pour calculer cet angle de pression, nous pouvons utiliser la relation des dentures droites 
adaptee a la section apparente de Tengrenage helicoidal. La relation transformee devient : 

inv« t ' = 2 (jcu + xa) tancr t /(zi + z 2 ) + inva t - 

En rempla5ant les coefficients de deport apparent par les coefficients de deport reels et Tangle 
de pression reel en fonction de Tangle de pression apparent, Tangle de pression apparent de 
fonctionnement devient : 

Xtl = XI COS/?, Xt2 = X2 cos/? 

et : tana,, = tana t cos/?. 

Finalement, la relation fondamentale se transforme en : 

inv« t ’ = 2 — + X2 • tan a n +inv« t . (19.20.1) 

Z!+Z 2 

L'entraxe de fonctionnement de Tengrenage parallele helicoidal deporte sans jeu se trouve par 
Texpression : 

a , = a eo^ = z L± z l i eos^ (19 . 20 . 2) 

cosa t ’ 2 cos/? cosa t ’ 

19.5.3 DIMENSIONS DIAMETRALES 

Les diametres primitifs de reference des deux roues helicoidales etant tl\ = z\ m x et di = z 2 
m t , les diametres primitifs de fonctionnement sont donnes par : 
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1. pignon 1 : d\ = d\ cosajcosa/ = 2 a' z\/(z\+ zi), (19.21.1) 

2. roue 2 : d{ = r/ 2 cos« t /cos a t ' = 2 a' 22 /( 2 \ + z 2 ). (19.21.2) 

Le diametre de pied de chaque roue est engendre par le profd de tete de l’outil de taillage. II se 
calcule par : 

1. pignon 1 : dn = d\ + 2 x\ m n - 2 /? aP , (19.21.3) 

2. roue 2 : dn = di + 2 x 2 ffl„ - 2 /i aP , (19.2 1 .4) 

avec : /z a p = ( 1 + c *) m n . 

Finalement, le diametre de tete de chacune des roues est choisi de telle sorte que le vide a 
fond de dent reste conserve, soit c = 0,25 m n . II faut proceder a une correction du diametre de 
tete, coniine dans la denture droite, et eventuellement arrondir la dimension theorique : 

1. pignon 1 : d & \ = 2 a' - dn - 2 c, (19.21.5) 

2. roue 2 : d a 2 = 2 a' - dn - 2 c, (19.21.6) 

avec : c = c* m n ( = 0,25 m n , profils A, B et C). 



19.5.4 EPAISSEURS CURVILIGNE DE DENT 

Appliquons les relations de l’epaisseur curviligne de la denture droite a la denture 
helicoidale deportee. Sur le cylindre primitif de reference et pour une denture deportee au 
coefficient de deport x, les epaisseurs curvilignes valent : 

- dans la section apparente : s t = m t (rc/2 + 2x tana n ), (19.22.1) 

- dans la section reelle : 5 n = m n ( n/2 + 2 x tana n ). (19.22.2) 

Les cas particulars a etudier sont ces epaisseurs sur les cylindres de base, de tete et de 
fonctionnement des roues. Sur le cylindre de base, de diametre du, cette dimensions devient : 

- dans la section apparente : Sbt = z m n cosor n [sj(z m n ) + invorj/cos/ih. (19.22.3) 

- dans le section reelle : stm = z m n cosor n [sj(z m n ) + inva t ]- (19.22.4) 

Sur le cylindre de tete, Tangle de pression apparent de tete se trouve par : 

C 0 S IX; : ’ d\~)/ (I 

et Tepaisseur curviligne dans la section apparente : 

.s' at = d a [sj(z in n ) + invat -inva a t]. (19.22.5) 

Sur le cylindre primitif de fonctionnement de diametre d', cette dimension vaut : 

St = d’ (st/d + invert - invert'). (19.22.6) 



19.5.5 NOMBRE DE DENTS VIRTUEL 

Si le nombre de dents d’une des roues est tres petit, le profd apparent de la denture peut 
presenter Tinterference sur Tare a developpante de cercle taille par le pro 111 de raccordement 
de la tete de l'outil. Le profd en developpante et le flanc de la dent, coniine pour la denture 
cylindrique droite, sont issus du cylindre de base de diametre db = d coscr t defini dans la 
section apparente. Pour comparer la forme de la denture helicoidale d'une roue a cede d’une 
denture droite, coupons en pensee la roue helicoidale perpendiculairement a Thelice de base 
d’inclinaison /%. Cette section imaginaire est representee par une roue dentee elliptique 
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comprenant z dents, le petit diametre de l’ellipse etant d = z m t , le grand diametre etant d e 1 = 
d/cos/%. La construction complete de l’ellipse est pratiquement inutile car seule la partie 
voisine du point generateur C, en contact avec la roue conjuguee, est interessante dans l’etude 
de la forme de la denture. 





Figure 19.25 Nombre de dents virtuel d'une roue helico'idale 
Recherche de la limite d'interference au taillage dans la section apparente 



La roue elliptique est remplacee par une roue cylindrique virtuelle de meme rayon de 
courbure que l’ellipse au point C. Cette roue possede z v dents virtuelles, ce nombre de dents 
etant habituellement fractionnaire. Le diametre virtuel d v de cette roue de substitution se 
trouve par l’expression : 

2 

d v = z v m n = d e i/cos/% = d/cos" f%. 

En introduisant : d = z m t = z mj cos/? dans cette expression, le nombre de dents virtuel se 
calcule par : 



z 



V 



Z 

cos 2 J3 b cos P 



(19.23) 



Une roue cylindrique a denture helico'idale a z dents reelles taillee sous un angle d’helice f), 
possede un profd de dents correspondant a une roue cylindrique droite a z v dents. Le nombre 
de dents virtuel z v permet de discuter les conditions de deport, de controle, de resistance a la 
flexion et de pression superficielle sur la roue helico'idale. 



19.5.6 INTERFERENCE AU TAILLAGE 



L'etude de l'interference au taillage doit s'effectuer dans la section apparente. En admettant 
un profil simple de la cremaillere, constitue par un troncon rectiligne incline de Tangle de 
pression apparent a t raccorde a la surface de tete par un arrondi a rayon constant dans la 
section reelle, le point de raccordement de la partie rectiligne avec Tare d’ellipse se trouve a la 
distance, figure 19.25 a droite : 



h inv = k a m D = m n + c - [x m n + R a p ( 1 - sina n )] 



(19.24.1) 
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de la ligne primitive de la cremaillere. La condition limite de non interference entre le pro ill 
de l’outil et la dent en fabrication depend du profd de la cremaillere de taillage, du nombre de 
dents de la roue et du coefficient de deport. Cette condition est remplie lorsque le point de 
raccordement F se trouve exactement au meme niveau que le point N. Le nombre de dents 
limite se trouve par : 

2h 

% m = ~r^2 ■ (19-24.2) 

m t sin a t 

Cette relation generale pennet de controler s'il y a interference au taillage de la roue. 
L'interference est evitee si les nombre de dents est superieur : z > z\ im . 

19.5.7 DEBUT DE L'ARC EN DEVELOPPANTE 

Dans la discussion sur le trace de la denture en developpante de cercle, nous avons vu qu'il 
etait possible de distinguer trois cas de raccordement entre l’arc en developpante et la courbe 
de raccordement de pied : 

1 . interference entre la courbe de pied et la developpante. 

2. debut de la developpante exactement sur le cercle de base, alors z = Z| im . 

3. debut de developpante a l’exterieur du cercle de base. 

Pour que l’engrenement s'effectue correctement, il faut que les profils en contact dans la 
section apparente soit en developpante de cercle. Le debut de fare en developpante, a 
l’exterieur du cylindre de base selon point 3, peut se trouver en observant le deplacement du 
point F place a la distance h mw de la ligne primitive de la cremaillere. Lors de la taille, ce point 
F coupe la normale CN au point J et la conduite est raccourcie de la distance : 

ginv = 0,5 db tan« t - hi nv /sma t . (19.25.1) 

Le cercle sur lequel se trouve le point de raccordement F est designe ici par d mv . Ce diametre 
se trouve par : 

tan«i nv — ginv / ON — 2 gin y/ db, 
et . r/j n v d\J COSQfinv 





Figure 19.26 Debut de fare a developpante si z > z\ im et interference a l'engrenement 

19.5.8 INTERFERENCE A L'ENGRENEMENT 

Dans un engrenage exterieur, il y a interference a l’engrenement si le point E d’une des 
roues, place sur le cercle de tete, vient en contact entre les points J et N de la roue conjuguee. 
La discussion de cette interference se fait ici au pied du pignon, done en admettant zi < z2. La 
distance du point N\ au point E 2 peut se trouver de la maniere suivante, figure 19.26 a droite : 
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gNiE2 - a' smart' - gN2E2, 

et gN2E2 = 0,5 Jb2 tan« a 2, 

avec : cosor a 2 = d^Jd^. 

La condition de non interference a l’engrenement de deux roues helicoidales s'exprime 
simplement par l’inegalite : 

ginvl <gNlE2- (19.25.2) 

19.5.9 DIMENSIONS GENERALES DE L'ENGRENAGE PARALLELE 

Afin de faciliter la recherche de toutes les dimensions geometriques des roues de 
l’engrenage parallele helicoidal, nous donnons un tableau contenant les expressions presentees 
jusqu'ici. 



Tableau 19.5 

Grandeurs geometriques des roues cylindriques helicoidales a denture deportee 



Grandeurs 


Pignon 1 


Roue 2 


Nombre de dents 


Z 1 




z 2 


Module reel 


m n 




m n 


Profil de reference 


SN 215520, type A..C 


Angle de pression reel 




ap = 


20° 


Rapport d'engrenage 




u = 


z max/ z min 


Angle d'helice primitive 


P 




P 


Module apparent 


m t = 


m n / cosp 


m t = ^n/ cos P 


Denture deportee 








- entraxe nominal 




a = 


0 , 5 ( zi + z2 ) mt 


- entraxe de f onctionnement 




a' = 


a cosat/cosat' 


- somme des coefficients 


x l+ x 2 : 


=0 , 5 (invat 1 - 


■invat) ( x l+ x 2 ) /tana n 


- coefficient de deport 


X 1 


= ... 


X2 = ... 


Pas de la denture 








- primitif reel 


Pnl = 


n m n 


Pn2= Jt 


- primitif apparent 


Ptl = 


n 7 % /cosp 


Pt2 = n m n /cosP 


- de base apparent 


Pbtl = 


Pt cosat 


Pbt2= Pt cosa t 


- de base reel 


Pbnl = 


p n cosa n 


Pbn2= Pn cosa n 


Angles de pression 








- section reelle 


a n = 


ap 


a n = ap 


- section apparente : 








- sur cylindre primitif 


tanat = 


tana n / cosp 


tanat = tana n /cosp 


- de f onctionnement 




cosat * = 


(a/ a' ) cosat 


Angles d'helice 








- sens 




sens contraires 


- primitif de reference 




p = 


. . . 


- primitif de f onctionnement 




tanP' = 


(d' / d) tan[3 


- cylindre de base 




tanPb = 


tanP cosat 


- cercle de tete 


tan(3 a i = 


( d a i / di ) tanP 


tanp a 2= (d a 2/d2) tanP 


Diametres 








- primitif 


di = 


zi m t 


d2 = Z2 mt 


- primitif de f onctionnement 


di' = 


d\ a' / a 


d 2 ' = d 2 a' / a 
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- de tete 


dal 


= di+2 (xq+1 ) m n 


d a 2 = d2+2(x2+l)m n 


- de tete corrige 


dal 


= 2 a ' - (df 2 + 2 c) 


d a 2 = 2a' - (df i+2 c) 


- de pied theorique 


dfl 


=di+2 (xq-5/4 ) m n 


df2 =d2+2 (X2-5/4 ) m n 


- de base 


dbl 


= di cosat 


db2 = d 2 cosat 


Module de fonctionnement 


Hauteur commune de dent 




h' = 0,5 ( d a i+d a 2 ) -a' 


Angle de pression de tete 


a atl 


=acos (dbl/d a i) 


a at2 =acos (db 2 /d a 2 ) 



19.6 GRANDEURS DE FONCTIONNEMENT 

Soit un engrenage exterieur constitue par deux roues a denture helicoidale, diametres 
primitifs d\ = z\ m t et a? 2 = z 2 m t , diametres de base db\ = d\ cosa t et d \,2 = di cosa t - Si l’etude de 
Tengrenement dans un engrenage parallele droit peut s'effectuer dans le plan perpendiculaire 
aux axes des roues, celui d’un engrenage parallele helicoidal doit s'observer dans l’espace. 
Tous les points de contact entre les flancs des dentures des deux roues sont situes dans le plan 
tangent aux deux cylindres de base. Ce plan est le plan d'action de la denture en developpante 
de cercle et pourrait se simuler materiellement par un ruban de largeur b tendu entre les deux 
roues. Tout point du plan d'action decrit un arc a developpante lors du deroulement et de 
l’enroulement de ce plan sur les cylindres de base des deux roues. 

19.6.1 RAPPORT D'ENGRENAGE 

Comine pour les engrenages paralleles droit, le rapport d’engrenage se definit par : 

grand nombre de dents , 

u = > 1 . 

petit nombre de dents 

En admettant la roue 1 menante, le rapport d’engrenage u se trouve par : 

- dans un engrenage reducteur : u = z 2 /zi, 

- dans un engrenage multiplicateur : a = zi/z 2 . 

19.6.2 PAS DE BASE ET PAS APPARENT 

Le pas de base dans la section reelle pbn est la distance entre deux lignes de flancs 
homologues consecutifs ou la distance constante, mesuree suivant Tune quelconque de leurs 
normales communes, entre deux helicoides developpables consecutives. Ce pas de base reel 
est egal au pas de base de la cremaillere de taillage : 

Pbn ~ Pn COSttn = 7t Hi n COS« n . (19.26.1) 

Le pas de base apparent p^ est la plus courte distance, dans la section apparente, entre deux 
flancs homologues consecutifs en developpante. Sa valeur est calculable a partir de Tangle de 
pression apparent ou a partir de Tangle d’helice de base par : 

Pbt = Pt cosa t =pbdcosj3b- (19.26.2) 

Ces deux pas de base apparaissent dans le plan d'action de la denture de Tengrenage. Ce plan 
met en evidence une particularite exceptionnelle de la denture helicoidale a helicoide 
developpable ou a developpante de cercle dans la section apparente : 

Dans la denture helicoidale en developpante de cercle, les lignes de contact entre 
les flancs des dentures en prise sont des segments de droite. 
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Figure 19.27 Plans d'action et de conduite. Pas de base reel et apparent 

19.6.3 RAPPORT DE CONDUITE 

Le plan de conduite entre les deux dentures est limite d’une part par les cylindres de tete 
des deux roues, d’autre part par les generatrices des cylindres de base, les proftls en contact 
dans la section apparente devant etre en developpante de cercle. Le plan de conduite doit 
toujours se situer a l’interieur du plan d’action. Le rapport de conduite se determine dans la 
section apparente de l’engrenage. La longueur de conduite g a se compose de deux segments : 

- la longueur d’approche gf a , 

- la longueur de retraite g aa . 

Le rapport de conduite s a de l’engrenage helicoidal sans interference se trouve par le rapport 
des longueurs : 

_ longueur de conduite g a _ E ] E 2 
pas de base apparent p H p x cosa x 

Les relations sont analogues a celle de la denture droite, soit : 

z, 

- rapport partiel du pignon 1 : e al = — 1 -(tana al - tana/), 

2 n 

- rapport partiel de la roue 2 : s a2 = -^-(tana a2 - tana/). 

2 n 

L'angle de pression de tete dans la section apparente se trouve simplement par : 

cosctai d\)\L d a \ et cosaa 2 d^d d ^ . 

Le rapport de conduite de l’engrenage helicoidal doit remplir les tneines conditions que cedes 
de l’engrenage droit, soit : s a > 1,1 a 1,3. 



(19.27.1) 

(19.27.2) 

(19.27.3) 



19.6.4 RAPPORT DE RECOUVREMENT 

Les extremites avant et arriere de la denture se trouvent decalees angulairement sur les 
cylindres primitif et de base grace aux angles d’hedce. Le recouvrement q est le decalage 
circonferentiel, entre la face avant et la face arriere d’une roue, d’une ligne de flanc sur le 
cylindre primitif. Le rapport de recouvrement est egal a, figure 19.28 : 

£ - recouvrement q (19.27.4) 

h pas primitif apparent /;, 

Cette grandeur se trouve par : 
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(19.27.5) 

Pt xm n 

Alin d'assurer une longueur totale des lignes de contact constante pendant l’engrenement, ce 
qui limite favorablement les sollicitations mecaniques, il faut que le rapport de recouvrement 
soit un nombre entier, au moins egal a un. 





Figure 19.28 Rapports de conduite et de recouvrement dans la denture helicoidale 

19.6.5 RAPPORT TOTAL DE CONDUITE 

Le rapport total de conduite de l'engrenage helicoidal est egal a la sonnne de ces deux 
rapports partiels : 

£y = £ a + £p. (19.27.6) 

Dans l’engrenage a denture cylindrique helicoidale, le rapport de conduite est superieur a 
deux ce qui signifie qu'il y a au moins toujours deux paires de dents constamment en contact 
dans le plan de conduite. 

19.6.6 MESURE DE L'ECARTEMENT 

Comine pour la denture droite, la rnesure de l'ecartement sur k dents est une methode 
simple de controle de la bien-facture de la roue helicoidale. Cette rnesure s'effectue dans la 
section reelle au moyen d’un instrument a plateaux paralleles. La cote de controle vaut : 

Wk = m n [( k - 0,5) n + z inva t ] cosa n + 2x m n sina n . (19.28. 1) 

Ce controle n’est possible que si la largeur de la roue b est superieure a Wk sin/?b. Le nombre 
de dents de controle k peut se trouver en fonction du nombre de dents reel et du coefficient de 
deport soit par les relations proposees dans [19.4] ou se lire sur la figure 19.29. Le calcul de k 
s'effectue comine suit : 

- grandeur auxiliaire : W\ = m a (0,5 n cosa n + inva t cos« n z + 2 x sin« n ), 

- angle de calcul : cosa x = dh!(d a - 2 m n ), 

- longueur complementaire : s x = d\, tana x /cos/ih, 

- nombre de dent : k = (s x - W\) /(n m n cosa n ) + 1, 

- ce nombre etant arrondi a l’entier. 

La cote de controle est affectee d’une tolerance alin d’introduire le jeu normal A/ n entre les 
flancs des deux roues. La cote d’execution pour la denture exterieure est : 

AW k =W k - A/ n . (19.28.2) 
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De plus, il est possible de determiner, comme controle, la somme des ecartements des deux 
roues, somme independante des coefficients de deport, par : 

W ki + Wk 2 = {z\ + z 2 ) m n cosor n [inva t ' + n/(z\ + z 2 )] + (k\ + k 2 - 2) p b. 




Figure 19.29 Nombre de dents intervenant dans l'ecartement (selon MAAG [3.4]) 

19.6.7 MESURE SUR BILLES 

Le controle de la denture au moyen de billes placees dans deux intervalles diametralement 
opposes est aussi possible et meme necessaire lorsque Tangle d’helice ou le nombre de dents 
sont tres grands, ou la largeur de la roue petite. Ces dimensions peuvent se trouver a partir de 
l’ecartement A W\ = W\- - A / n , compte tenu du jeu normal. Les relations applicables a la denture 
helicoidale sont, par analogic avec la denture droite : 

- diametre des billes : d r = environ 1,8 m n , 

- angle de calcul : invent = (A W\- - k + dn)l(z m n cosa n ), (19.29. 1) 

- nombre de dents pair : Mr = <fb/cosaR t + Jr, (19.29.3) 

- nombre de dents impair : Mr = db cos(n/2 z)/cosaR t + Jr. (19.29.4) 

L'angle de calcul peut aussi se trouver a partir du jeu nonnal en corrigeant le coefficient de 
deport : 

inv«R t = inv« t + Jr/(z m n cosa n ) - 0,5 (n - 4 x e ff tan« n )/z, (19.29.2) 

avec : x e ff = x - A/ n /(2 m n sina n ). 

19.6.8 CONDITIONS DE CONCEPTION 

Les conditions de conception et les controles a effectuer sur les dimensions geometriques 
de Tengrenage parallele helicoidal peuvent se donner par les points suivants (selon MAAG). 

Condition 1 : 

Dans un engrenage reducteur, le rapport des diametres de base du pignon et de la roue doit 
etre egal au rapport d’engrenage : 
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dbildbi - Z 2 /Z 1 - u et dbilzi — db\lz\ — > pbw — Pbxi — Ph- 

Le pas de base apparent doit etre identique sur les deux roues. 

Condition 2 : 

Les lignes de contact entre les deux dentures selon des segments de droite ne sont possi- 
bles que si les angles d’helice de base du pignon et de la roue coincident exactement : 

Pbl = A>2 • 

II s'ensuit que les pas de base reel doivent etre identiques : p\ m \ = pbni = p\m- 

Condition 3 : 

Pour que la transmission du mouvement par les flancs porteurs de la denture soit continue, 
il faut qu’il existe au moins toujours un point de contact dans le plan de conduite. Cette regie 
minimale se trans forme, pour la denture helicoidale, a la condition d'avoir toujours au moins 
un point de contact dans la section apparente. Le controle s'effectue au rnoyen du rapport de 
conduite : s a > 1 et le rapport de recouvrement sb > I (tb si possible entier). 

Condition 4 : 

Le controle de la geometrie de la denture helicoidale deportee peut s'effectuer en calculant 
la longueur curviligne de deux dentures dans la section apparente et sur les cercles primitifs 
de fonctionnement. La somine de ces deux longueurs doit etre egale au pas primitif apparent 
de fonctionnement : 

Sti' + ^ 2 ' = 7t m' = pt' = 2 n a't{z.\ + zi). 



Condition 5 : 

Le vide a fond de dent, defini entre le cercle de pied d’une roue et le cercle de tete de la 
roue conjuguee, doit etre conserve. La condition limite a remplir est : 



d a \ + df2 + 2 c = 2 a’ et 


dai + dn + 2 c = 2 a'. 


Condition 6 : 




Les six grandeurs fondamentales de chacune des roues helicoidales doivent etre 


respectees. Ce sont : 




1 . le nombre de dents 


z, 


2. le diametre de base 


dbn 


3. Tangle d’helice de base 


Pb-> 


4. Tepaisseur de dent sur le cylindre de base 


‘S’bn? 


5. le diametre de tete 


d a 9 


6. le diametre de pied 


df. 



Les grandeurs 1, 5 et 6 se mesurent facilement tandis que les grandeurs 2, 3 et 4 necessitent 



un appareillage de mesure particulier. 

19.6.9 EXEMPLE D'ENGRENAGE HELICOID AL EXTERIEUR 



Proposons-nous de determiner toutes les dimensions geometriques principales d’un 
engrenage parallele a roue cylindrique helicoidale presentant initialement les grandeurs 
suivantes : 



- nombre de dents : 

- module de taillage : 

- angle d’helice primitive : 

- entraxe de fonctionnement : 



pignon : 19 
4 mm, 

14°, 

200 mm. 



roue : 77, 
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1. DIMENSIONS DE L'ENGRENAGE NON DEPORTE 

Le rapport d'engrenage vaut : u = 77/19 = 4,05263 et le module apparent, pour un angle d'helice de 
14°, se trouve par : m x = 4 mm/cosl4° = 4,12245... mm. L'entraxe nominal se calcule a partir du 
module apparent et vaut : a = [( 1 9+77)/2] 4 mm/cosi 4° = 197,8778 mm. Comme l'entraxe de 
fonctionnement adopte selon l'enonce est a' = 200 mm, le deport est choisi positivement pour les deux 
roues. 

2. DIMENSIONS DE LA DENTURE DEPORTEE 

La somme des coefficients de deport a adopter se trouve a partir des entraxes a et a' par : 

- angle de pression apparent : tana, = tana n /cos/? — > a, = 20,5617°. 

- angle apparent de fonctionnement : cosa, 1 = (197,8778/200) cosa, — > a, 1 = 22,1257°. 

- somme des coefficients de deport : jq + x 2 = '/2 (inva, 1 - inva,) (19+77)/tan20° = 0,550. 

- repartition des coefficients : jq = 0,320 x 2 = 0,230. 

Ces dimensions etant connues, toutes les autres dimensions geometriques et de fonctionnement se 
calculent a partir des relations proposees. 

3. TABLE DES DIMENSIONS GEOMETRIQUES 



Tableau 19.6 

Geometrie et fonctionnement d'un engrenage parallele helicoidal 



Grandeurs 


Pignon 1 




Roue 


2 


Nombre de dents 


z\ = 19 




z 2 = 


77 


Module reel 


o 

o 

II 

a 




m n = 


4,00 


Profil de reference 


SN 215 


520, Type B 




Angle de pression de reference 


ap 


= 


NO 

O 

o 




Rapport d'engrenage 


u 


= 


4,05263 




Angle d'helice primitive 


p 


= 


o 

i — i 




Module apparent 


mt = 4,1225 




m t = 


4,1225 


Entraxes 


- nominal 


a 


= 


197,878 




- de fonctionnement 


a ’ 


= 


200,000 




Deport de denture 


- somme des coefficients 


xi + X2 


= 


0,550 




- coefficient de deport 


x\ = 0,320 




x 2 = 


0,230 


Pas de la denture 


- primitif reel 


Pn 


= 


12,5664 




- primitif apparent 


Pt 


= 


12,9511 




- de base reel 


Pbn 


= 


11,8085 




- de base apparent 


Pbt 


- 


12, 1260 




Angles 


- de pression apparent 


a t 


= 


20,5617° 




- de pression de fonctionnement 


at' 


= 


22, 1257° 




- d'helice de fonctionnement 


P' 


= 


14,1441° 




- d'helice de base 


Pb 


= 


13, 1401° 




Sens des helices 


a droite 




a gauche 


Diametres 


- primitif 


di = 78,327 




d2 = 


317,429 


- primitif de fonctionnement 


di' = 79,167 




d2 ' = 


320,833 


- de base 


dbl = 73,337 




db2 = 


297,207 


- de tete non corrige 


d a l = 88,731 




da 2 = 


327, 113 


- de tete corrige 


d a l = 88,500 




d a 2 = 


327,000 
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- de pied theorique 
Module de f onctionnement 
Hauteur commune de dent 
Largeur portante de la denture 
Angle de pression de tete 

Condui te 

- rapport de conduite partiel 

- rapport de conduite total 

- rapport de recouvrement 

- rapport total 

Controle de la denture 

- nombre de dents virtuel 

- nombre de dents de controle 

- ecartement sur k dents 

Epaisseur curviligne de dent 
Section apparente 

- sur primitif de reference 

- sur primitif de f onctionnement 

- sur cercle de tete 

Glissement des pro fils 

- longueur partielle de conduite 

- longueur totale de conduite 

- facteur de glissement 

- specifique en E\ et £2 



dfi = 


70, 887 


df2 = 


309,27 




m t ' 


= 4,1667 






h ' 


= 7,750 






b' 


= 55,000 




a al = 


34,038° 


a a2 = 


24,64 


e al = 


0, 813 


e a2 = 


0, 640 




e a 


= 1,454 






e b 


= 1,059 






eg 


= 2,513 




z vl = 


20, 6488 


z v2 = 


83,681 


Li = 


3 


k2 = 


11 


W 3 = 


31,557 


ffll = 


129,320 



stl = 


7,436 


s t2 = 


7,166 


stl' = 


7,185 


s t2 ' = 


5, 905 


s atl = 


2,635 


s at2 = 


3,322 


7al = 


9, 860 


ga2 = 


7,766 




7a = 


17,626 




c u l = 


0,496 


c u2 = 


0,575 


Y1 = 


0,985 


Y2 = 


1,356 



Profil de reference type B 

- saillie hfp* = 1,25 

- Vide a fond de dent c* = 0,25 

- Rayon de tete -RfP* = 0,30 



Controle complementaire 

Controlons le point 4 enonce precedemment dans les conditions de conception d'un engrenage 
exterieur. Le module apparent vaut : ml = 2 200/(19+77) = 4,166667 et le pas primitif apparent de 
fonctionnement pi = n ml = 13,089969. La somme des longueurs curvilignes, dans la section 
apparente, se trouve par : s tl ' + s t2 ' = 7,185 + 5,905 = 13,090 , d'ou correspondance satisfaite a la 
precision pres de l’ecriture des resultats. 
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19.7 ENGRENAGE PARALLELE HELICOID AL INTERIEUR 

L'engrenage parallele helicoidal interieur se compose d’une roue helicoidale a denture 
exterieure et d’une couronne helicoidale a denture interieure. Le sens des helices est le meme 
sur les deux roues dentees. 

19.7.1 DIMENSIONS GEOMETRIQUES PRINCIPALES 

Le calcul des dimensions geometriques d'un engrenage parallele interieur a denture 
helicoidale peut s'effectuer en introduisant les memes relations que pour la denture exterieure. 
L'emploi d’un nombre de dents negatif pour la couronne facilite fortement la programmation 
de toutes ces grandeurs. Les modules et pas ont la meme signification que dans l’engrenage 
exterieur. Les dimensions proposees s'appliquent a un engrenage deporte avec un entraxe de 
fonctionnement a coefficient de vide a fond de dent c* selon la norme en vigueur. 



19.7.1.1 MODULES ET PAS 

Apres le choix de Tangle d’helice primitive /?, les relations deviennent : 



- nombre de dents : pignon : z\ 

- module reel : m n 

- pas reel : p n = n m n 

- pas de base reel : pbn = PnCosa n 

- angle de pression : a n = a P (= 20 °), 

19.7.1.2 DIAMETRES 



- couronne : zj (negatif), 

- module apparent : m t = mJcos/3, 

- pas apparent : p t = n mjcosfi 

- pas de base apparent : pu =p t cos« t , 

- section apparente : a t = atan(tan« n /cos/l). 



Le nombre de dents de la couronne est introduit avec une dimension negative, mais 
affichee avec une valeur positive. Les diametres des deux roues se trouvent par les expres- 
sions suivantes : 



- entraxe nominal : a = \ 72 (Z 1 +Z 3 ) m n /cos/?|, 

- angle de pression de fonctionnement : a t ' = acos(a cos« t /a'). 



- coefficient de deport : 

- diametres : 

- primitif de reference : 

- de base : 

- primitif de fonctionnement : 

- de pied theorique : 

- de tete corrige : 



Xl = 

Pignon 1 

d\ = zi m t , 
dbi = d\ cosa t 

d\ = d\ a/a 

dn = d i +2 xi m n -2 h a p 

d a \ = 2 a' - da - 2 c 



X3 = 

Couronne 3 

d3 = \z 3 m t \, 
db 3 = | di, cosa t | , 

d/ = | J 3 a/a |, 

da = | di+2 X 3 m n - 2 h a? |, 

d a 3 = | 2 a' - dn - 2c |. 



19.7.1.3 ANGLES 



Les angles des diverses helices sur les deux roues peuvent se trouver par les relations de 
l’engrenage parallele exterieur. Ce sont principalement : 



- angles (memes sens) Pignon 1 

- d’helice de base : /% = atan(tan/? cosa t ) 

- d’helice primitive de fonction’t : // = atanffi tan/LG) 

- de pression de tete a at i = acos(JbiMii) 



Couronne 3 
pb = atari (tan /1 cosa t ), 
p = atan(a ' tan p la), 
a at 3 aco s( ( /.v r/ a 3 ) • 
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19.7.1.4 GRANDEURS DE FONCTIONNEMENT 

Les rapports de conduite, de recouvrement et total se trouvent par des relations semblables 
a cedes de l’engrenage exterieur , soit : 

- rapports de conduite partiels : s a \ =(zi/2rc)(tana at i - tan of), 

£«3 = (z 3 /27r)(tana at 3 - tan at), 

- rapport de conduite : e a = s a \ + £ u3 , 

- rapport de recouvrement : s p = b sin/i/(r: m D ), 

- rapport total : £■, = e a + Sb- 

19.7.2 INTERFERENCES DANS L'ENGRENAGE INTERIEUR 

L'interference peut exister a la fabrication de la couronne et a l’engrenement de la 
couronne avec la roue. La discussion entreprise pour la denture droite est aussi applicable a la 
denture helicoldale. La condition generale de non interference est imposee par la premiere loi 
des engrenages : les deux profds des flancs venant en contact doivent etre en developpante de 
cercle. Les grandeurs de la couronne, z 3 et x 3 , sont a prendre selon la definition VSM. 

19.7.2.1 CARACTERISTIQUES DE L’OUTIL 

Designons par z w le nombre de dents du couteau disque, par <7bw le diametre de son cercle 
de base, par x w le coefficient de deport existant actuellement et par <7 aw le diametre de tete. 
L'angle de pression sur le cercle de tete se trouve par : cos« w = dbJd aw . A la taille de la 
denture interieure, l’angle d’engrenement genere est habituellement different de l’angle de 
pression nominal de l'outil. Lorsque la profondeur totale de la dent est atteinte, cet angle se 
trouve par : 

inv<% = invat + 2 (x 3 - x w ) tana n /(z 3 - z w ) et a w = 72 (d^, - <7bw)/cos<%- 

19.7.2.2 INTERFERENCE AU PIED DE LA DENTURE DE LA COURONNE 

Le profil de tete du pignon 1 ne doit venir en contact qu'avec un profil en developpante au 
pied de la denture de la couronne. Le point Finite du profil engendre par l’outil se trouve a la 
distance : a w sinor gt + 0,5 <7| 1W tan« aw du point A 3 situe sur le cercle de base de la couronne. A 
l’engrenement avec le pignon 1 , la distance au point correspondant de cette roue, par rapport 
au point /V 3 , se trouve par : a' sin a/ + 0,5 <7 m tan« ;i | . Pour eviter l’interference a l’engrenement, 
il faut que la longueur de conduite generee soit plus grande ou au minimum egale a la 
longueur de conduite utilisee par le pignon 1 . II s'ensuit que le diametre de tete du pignon 1 
doit obeir a la condition : 

dai = <7hi/cosGr a i avec tana a | = 2 (ci w sinor gt - a' sinor t ' + 72 d\ nv tan a aw )/<r/b i . 

19.7.2.3 INTERFERENCE AU PIED DE LA DENTURE DU PIGNON 

Le profil de tete de la couronne ne doit venir en contact qu'avec un profil en developpante 
au pied du pignon. Cette condition de non interference impose que la longueur de conduite de 
la couronne soit plus petite ou a la Finite egale a la longueur de conduite du pignon dans cette 
partie de l’engrenement. Le debut de la developpante sur le pignon se trouve a la distance gi nv 
du point Ai, figure 19.26 a gauche et relation 19.25.1, soit : 

ginv = 72 <7h i tana t - /7mv/sina t . 
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L'interference est evitee lorsque le diametre de tete de la couronne remplit la condition 
suivante, figure 19.30 a gauche : 

d a 3 = <ib3/cosa a 3 avec tana a 3 = 2 (a 1 sina t ' + ginv)M>3- 





Figure 19.30 Diametre minimal de la couronne afin d'eviter l'interference. 

Interference a l'engrenement pour une petite difference du nombre de dents. 

19.7.2.4 INTERFERENCE A L'ENGRENEMENT SI A z EST PETIT 

Cette interference, citee deja dans l’engrenage a denture droite interieure, intervient si la 
difference des nombres de dents est petite. Elle provient de la collision des saillies des deux 
roues au point P a l’exterieur de la ligne de conduite, figure 19.30 a droite. Le resultat de 
l’etude et les conclusions a tirer dependent beaucoup de la valeur de l’entraxe de sorte qu’il est 
vivement recommande de tenir compte des ecarts superieur et inferieur de cette dimension 
dans le controle. Les distances t\ et C sont les distances du point P au debut de la 
developpante sur les cercles de base. La difference t\ - h jusqu'au point de collision P se 
trouve par : 

t\ - h = 72 db i (inv« a i - inva t ' + di) - '/2 db3 (inva a 3 - inva t ' + d3), 
avec: cosor t ’ = l /2 (db?, - dbi)/a', 

COS« a l db\/dal, 

COS^I = ! /4 (1 + daildal) (d a 3 - d a \)/d' - a '/dal, 

cosa a 3 t/()3 d' \. 

COS S 2 = ! /4 (1 + dal/dai) (da 3 - d a l)/a ' + a '/dai. 

Pour assurer une non interference a l’engrenement, la condition a realiser est selon [3.4] : 

t\-t2> 0. 
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Tableau 18.6 (suite) 

Table de la fonction involute alpha : inva = tan a- a 



Angles en ° 




00 

o 


29° 


OJ 

o 

o 


31° 


32° 


33° 


34° 


35° 


36° 


0.00 


0.043017 


0.048164 


0.053751 


0.059809 


0.066364 


0.073449 


0.081097 


0.089342 


0.098224 


0.05 


0.043264 


0.048432 


0.054043 


0.060124 


0.066705 


0.073818 


0.081494 


0.089771 


0.098685 


0.10 


0.043513 


0.048702 


0.054336 


0.060441 


0.067048 


0.074188 


0.081894 


0.090201 


0.099149 


0.15 


0.043762 


0.048973 


0.054629 


0.060759 


0.067392 


0.074559 


0.082294 


0.090633 


0.099614 


0.20 


0.044012 


0.049245 


0.054924 


0.061079 


0.067738 


0.074932 


0.082697 


0.091067 


0.100080 


0.25 


0.044264 


0.049518 


0.055221 


0.061400 


0.068084 


0.075307 


0.083100 


0.091502 


0.100548 


0.30 


0.044516 


0.049792 


0.055518 


0.061721 


0.068432 


0.075683 


0.083506 


0.091938 


0.101019 


0.35 


0.044770 


0.050068 


0.055817 


0.062045 


0.068782 


0.076060 


0.083913 


0.092377 


0.101490 


0.40 


0.045024 


0.050344 


0.056116 


0.062369 


0.069133 


0.076439 


0.084321 


0.092816 


0.101964 


0.45 


0.045280 


0.050622 


0.056417 


0.062695 


0.069485 


0.076819 


0.084731 


0.093258 


0.102439 


0.50 


0.045537 


0.050901 


0.056720 


0.063022 


0.069838 


0.077200 


0.085142 


0.093701 


0.102916 


0.55 


0.045795 


0.051181 


0.057023 


0.063350 


0.070193 


0.077583 


0.085555 


0.094146 


0.103395 


0.60 


0.046054 


0.051462 


0.057328 


0.063680 


0.070549 


0.077968 


0.085970 


0.094592 


0.103875 


0.65 


0.046313 


0.051744 


0.057633 


0.064011 


0.070907 


0.078354 


0.086386 


0.095041 


0.104357 


0.70 


0.046575 


0.052027 


0.057940 


0.064343 


0.071266 


0.078741 


0.086804 


0.095490 


0.104841 


0.75 


0.046837 


0.052312 


0.058249 


0.064677 


0.071626 


0.079130 


0.087223 


0.095942 


0.105327 


0.80 


0.047100 


0.052597 


0.058558 


0.065012 


0.071988 


0.079520 


0.087644 


0.096395 


0.105814 


0.85 


0.047364 


0.052884 


0.058869 


0.065348 


0.072351 


0.079912 


0.088066 


0.096850 


0.106304 


0.90 


0.047630 


0.053172 


0.059181 


0.065685 


0.072716 


0.080305 


0.088490 


0.097306 


0.106795 


0.95 


0.047896 


0.053461 


0.059494 


0.066024 


0.073082 


0.080700 


0.088915 


0.097764 


0.107288 


1.00 


0.048164 


0.053751 


0.059809 


0.066364 


0.073449 


0.081097 


0.089342 


0.098224 


0.107782 



Angles en ° 




37° 


OJ 

00 

o 


39° 


o 

© 

TT 


41° 


42° 


43° 


44° 


45° 


0.00 


0.107782 


0.118061 


0.129106 


0.140968 


0.153702 


0.167366 


0.182024 


0.197744 


0.214602 


0.05 


0.108279 


0.118594 


0.129679 


0.141583 


0.154362 


0.168074 


0.182784 


0.198559 


0.215476 


0.10 


0.108777 


0.119130 


0.130254 


0.142201 


0.155025 


0.168786 


0.183547 


0.199377 


0.216353 


0.15 


0.109277 


0.119667 


0.130832 


0.142821 


0.155691 


0.169499 


0.184312 


0.200198 


0.217234 


0.20 


0.109779 


0.120207 


0.131411 


0.143443 


0.156358 


0.170216 


0.185080 


0.201022 


0.218117 


0.25 


0.110283 


0.120748 


0.131993 


0.144067 


0.157028 


0.170934 


0.185851 


0.201849 


0.219003 


0.30 


0.110788 


0.121291 


0.132576 


0.144694 


0.157700 


0.171656 


0.186625 


0.202678 


0.219893 


0.35 


0.111295 


0.121837 


0.133162 


0.145323 


0.158375 


0.172380 


0.187401 


0.203511 


0.220786 


0.40 


0.111805 


0.122384 


0.133750 


0.145954 


0.159052 


0.173106 


0.188180 


0.204346 


0.221682 


0.45 


0.112316 


0.122933 


0.134339 


0.146587 


0.159732 


0.173835 


0.188962 


0.205184 


0.222580 


0.50 


0.112829 


0.123484 


0.134931 


0.147222 


0.160414 


0.174566 


0.189746 


0.206026 


0.223483 


0.55 


0.113343 


0.124037 


0.135525 


0.147860 


0.161098 


0.175300 


0.190534 


0.206870 


0.224388 


0.60 


0.113860 


0.124592 


0.136122 


0.148500 


0.161785 


0.176037 


0.191324 


0.207717 


0.225296 


0.65 


0.114378 


0.125150 


0.136720 


0.149142 


0.162474 


0.176776 


0.192116 


0.208567 


0.226208 


0.70 


0.114899 


0.125709 


0.137320 


0.149787 


0.163165 


0.177518 


0.192912 


0.209420 


0.227123 


0.75 


0.115421 


0.126270 


0.137923 


0.150433 


0.163859 


0.178262 


0.193710 


0.210276 


0.228041 


0.80 


0.115945 


0.126833 


0.138528 


0.151083 


0.164556 


0.179009 


0.194511 


0.211135 


0.228962 


0.85 


0.116471 


0.127398 


0.139134 


0.151734 


0.165254 


0.179759 


0.195315 


0.211998 


0.229886 


0.90 


0.116999 


0.127965 


0.139743 


0.152388 


0.165956 


0.180511 


0.196122 


0.212863 


0.230814 


0.95 


0.117529 


0.128534 


0.140355 


0.153043 


0.166660 


0.181266 


0.196932 


0.213731 


0.231745 


1.00 


0.118061 


0.129106 


0.140968 


0.153702 


0.167366 


0.182024 


0.197744 


0.214602 


0.232679 



Angles de 10° a 28° a la page 46. 
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CHAPITRE 20 



ENGRENAGES A AXES CONCOURANTS 



Ce chapitre traite les engrenages a axes concourants : 

1 . Engrenages equipes de roues coniques a denture droite, 

2. Engrenages equipes de roues coniques a denture inclinee. 

3. Engrenages equipes de roues coniques a denture curviligne ou dite denture spirale. 

Les engrenages a axes concourants servent a transmettre des efforts entre deux arbres se 

coupant habituellement sous un angle 27= 90°, mais tout angle compris et 0° et 180° est en 
principe possible. Le rendement de ce genre de transmission est eleve, jusqu'a 97 %, si le soin 
apporte a la fabrication et au montage est suffisamment pousse et si les paliers sont bien 
choisis en fonction des charges a transmettre. Ces engrenages se composent de deux roues 
coniques qui doivent coincider exactement le long de leurs generatrices communes et les axes 
doivent se couper au sommet des cones primitifs. 



20.1 GEOMETRIE DES ROUES CONIQUES DROITES 

Les engrenages coniques a denture droite et inclinee sont failles par un outillage a Hanes 
rectilignes par la methode dite de generation. Les machines-outils et l'outillage sont 
relativement chers par rapport au prix des roues coniques a denture curviligne. Ces 
mecanismes sont employes pour de petites et moyennes series et pour des couples de tres 
haute precision. Les quatre types fondamentaux d’engrenages a axes concourants sont 
represents sur la figure 18.7. 

20.1.1 CONES PRIMITIFS ET ANGLES DES CONES 



Les grandeurs geometriques fondamentales sont Tangle des axes 27 et les angles des cones 
primitifs de reference S\ et des deux roues. La somine de ces angles vaut, figure 20.1 : 



Si + Si = X 



( 20 . 1 . 1 ) 



La surface primitive de reference d’une roue conique est le cone primitif de reference. Son 
sommet est le sommet du cone primitif, toutes les generatrices du cone aboutissant en ce 
point. L'angle primitif de reference S est Tangle entre l'axe de la roue et la generatrice du cone 
primitif de reference. Le cercle primitif de reference d'une roue, de diametre d, est le cercle 
d’intersection du cone primitif de reference de diametre d e avec un plan perpendiculaire a l’axe 
sur lequel le pas possede une valeur determinee. On appelle cone complementaire le cone 
dont les generatrices sont perpendiculaires a celles du cone primitif, a Textremite externe de la 
largeur de la denture. La longueur de la generatrice exterieure, symbole R e , est la distance 
entre le sommet et le cone complementaire, mesuree suivant la generatrice du cone primitif de 
reference. 



Soit d\ le diametre du cercle primitif du cone 1, de diametre <7 e i, et di le diametre du cercle 
primitif du cone 2, de diametre d&. Les angles des cones primitifs peuvent s'exprimer par : 

sin<7i = l /2 d e i/R e et sin^ = '/2 d e 2 /R e , (20.1.2) 



R = 



d. 



^el 

2sin<7j 2 sin S 2 



d el _ Zj _ skuJj 
d e2 z 2 sin 5 2 



(20.1.3) 
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Figure 20.1 Cones primitifs et cones complementaires, angles primitifs et des axes 
Dimensions generates exterieures d'une roue conique 

20.1.2 DIMENSIONS DE LA DENTURE 

Le profil de reference de la denture des roues coniques devrait se definir a distance 
constante R e du point O, intersection des axes, done sur une surface spherique. Pratiquement, 
les flancs de dent sont des octoldes et sont seulement precis si les cones primitifs de 
fonctionnement sont en meme temps les cones primitifs de taillage. Cette condition est 
realisee pour les dentures nonnales et les dentures deportees sans variation d’entraxe. Pour 
l’etude de la forme de la dent, on remplace la sphere par un cylindre de rayon R e . Le profil 
developpe sur ce cylindre est un profil trapezoidal dans foctoide de premiere espece, 
semblable a celui des roues cylindriques a denture droite ou helicoidale. 

Pendant la faille d’une roue conique droite, la roue a tailler engrene, pendant la generation, 
avec une roue conique particuliere, d’angle primitif de reference 8 = 90°, appelee roue plate. 
Cette roue plate n’existe que partiellement dans la machine a tailler et comporte le plus 
souvent seulement deux flancs. Dans la denture droite, toutes les dents de cette roue 
convergent vers le sornmet 0 et diminuent en epaisseur lineairement vers le centre. Si z\ et zt 
sont les nombres de dents des deux roues coniques et si p = n m est le pas de la denture droite, 
la longueur de la circonference primitive des deux roues peut s'exprimer par les relations : 

C\ = n d\= z\ p = zi n m et C 2 = n di = zjp = Z 2 tc m. 

Si les deux cones primitifs roulent fun sur l'autre sans glisser et si les generatrices coincident 
exactement, le pas primitif sur les circonferences primitives est identique pour les deux roues. 
Les diametres primitifs des roues s'expriment par : 

d\ = z\ m et a ?2 = ^2 m. (20.2. 1) 

La saillie est designee par h a , distance entre le cercle de tete et le cercle primitif mesuree 
suivant une generatrice sur le cone complementaire exterieur, et le creux par h u distance entre 
le cercle primitif et le cercle de pied mesuree suivant une generatrice du cone complementaire 
exterieur. La hauteur de dent h est la distance entre le cercle de tete et le cercle de pied 
mesuree suivant une generatrice du cone complementaire exterieur. En supposant un profil de 
reference identique a celui des roues cylindriques avec h a p* = 1, ces trois grandeurs valent : 

h a = m, hf = m + c, et h = h a + hf. (20.2.2) 

Les diametres de tete et de pied se trouvent par les relations suivantes, fig. 20.2 : 

- diametre de tete : d a \= d\ + 2 h a cos^i d a 2 = di + 2h a cosdi, (20.2.3) 

- diametre de pied : dn = d\ -2 hi cos Si dn = - 2 hf cos 82 . (20.2.4) 
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Figure 20.2 Engrenage conique droit : diametres primitif, de tete et de pied 



Le rapport d’engrenage u se definit par la meme relation que dans la denture cylindrique : 

grand nornbre de dents , 

u = > 1 . 

petit nornbre de dents 

En admettant la roue conique 1 menante, le rapport d’engrenage se trouve par : 

- dans un engrenage reducteur : a = z 2 /zi, 

- dans un engrenage multiplicateur : a = zi/z 2 . 

A partir de la somine des angles primitifs des cones et de Tegalite de longueur de la gene- 
ratrice, il est possible d’exprimer les angles primitifs en fonction de Tangle des axes et des 
nombres de dents : 



tanr>j 



sinE 

z, / Zj + cosE ’ 



tan 5-, 



sinE 

Zj / z 2 + cosE 



(20.3.1) 



Lorsque les axes des cones sont perpendiculaires, done I = 90°, ces deux relations se 
simplifient en : 

tan£i=zi/z2 tan<% = Z2/zi. (20.3.2) 



Enfin, les diametre primitif de la roue plate peut se trouver par 1’ expression : 



d? = z P m = 2 OC = = 2 R e = d e \!sm8\ = a? e 2 /sin^. (20.3.3) 



20.1.3 ANGLES DES DIVERS CONES 

Comine la denture necessite la presence d’une saillie et d’un creux, les roues coniques 
possedent plusieurs cones, figure 20.1 a droite : 
le cone primitif de reference : angle 8, 

- le cone de tete : angle 8 a , 

- le cone de pied : angle 8{. 

Ces trois angles pennettent de definir les deux differences angulaires : 

- angle de saillie : angle 3 a , 

- angle de creux : angle 9\\ 

et de trouver les angles des cones de tete et de pied a partir de Tangle de cone primitif. 
Comine les generatrices du cone complementaire exterieur sont perpendiculaires a cedes du 
cone primitif et comine nous supposons que tous les cones aboutissent au sommet O, les 
differences angulaires se trouvent par les relations : 



tan$ a 


h a 2 k d sin ,9 


_ h f 2 h r sin 9 

f nn Q _ i _ i 


(20.4.1) 


<L> 

<U 

1 


Id ll Cr , — — 


angle du cone de tete : 


8 a = 8+ arctan (h a /R e ), 


(20.4.2) 


angle du cone de pied : 


8f =8 - arctan(/zf/i? e ). 


(20.4.3) 
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Figure 20.3 Angles des cones primitif, de tete et de pied ainsi que leurs differences 
Profil de reference sur la roue plate de la denture octo'ide 

On appelle distance de tete A a la distance entre le plan du cercle de tete et la face de depart de 
la roue. Cette grandeur est tres importante dans le positionnement de la denture sur la roue 
lors du taillage et du montage. 

20.1.4 PROFIL DE REFERENCE ET ROUE PLATE 

Les symboles utilisees pour la roue plate sont conformes a la nonne DIN 3971, l'indice 
propose etant la lettre P. 

20.1.4.1 PROFIL DE REFERENCE SUR LA ROUE PLATE 

La ligne de reference du profil de la roue plate se trouve dans le plan primitif de cette roue 
lorsqu'il n'y a pas de deport. Les dimensions du profil de reference sont, figure 20.3 : 



le pas primitif sur la roue plate : 


pp = k nip, 


(20.5.1) 


Tangle de reference : 


ap = 20°, 


(20.5.2) 


Tepaisseur de dent : 


sp = 72 7t nip. 




Tintervalle de dent : 


ep = 72 n nip, 




la saillie : 


h a p = h a p* nip, 


(20.5.3) 


le creux : 


hfp = hfp* nip, 


(20.5.4) 


la hauteur de dent : 


hp = (h a p* + /iff*) nip, 


(20.5.5) 


le rayon de raccordement : 


RfP = i?fp* nip. 


(20.5.6) 



Le profil usuel correspondant au profil des dentures cylindriques presente les caracteristiques 
particulieres suivantes avec h a P * = 1 : 

h a p = nip hfp = nip + cp avec cp = (0,1 . . 0,3) nip. 

Dans la denture conique droite, le module de la roue plate correspond a la liste des modules 
metriques selon tableau 18.1 .La nonne DIN traite des pro Ills avec renforcement et amincis- 
sement de la dent ainsi que les profils avec deports positif et negatif. 

20.1.4.2 DIMENSIONS DE LA ROUE PLATE 

Sans discuter pour l'instant de la forme exacte des flancs porteurs de la denture, 
considerons un engrenage conique compose d'un pignon et d’une roue coniques. Comine dans 
T etude de Tengrenement de deux roues cylindriques a denture droite, intercalons le profil sans 
epaisseur d’une roue plate entre les deux roues reelles, figure 20.4. Cette roue particuliere a 
meme generatrice commune que les deux roues reelles, son axe passe par le point O sommet 
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des cones et son nombre de dents est zp. Dans le plan primitif de reference, les dimensions 
visibles pour la denture droite de cette roue sont : 



diametre exterieur : 
largeur de la dent : 
diametre interieur : 
diametre moyen : 
pas angulaire : 
demi angle d’epaisseur : 
demi angle d’intervalle : 



d e p — 2 OC — dp, 

b avec b < OC/3 ou b < 8 nip, 
dip = d e p- 2 b, 
dm P (de p T d\p)/2, 

Tp = 2 n nip/dep = n mp/R e , 
i//p = n mp/(2 d e p) = n m p/(4 R e ), 
ljp = n in p/(2 d e p) = n nip/ (4 R e ). 



- 



Figure 20.4 Roue plate : engrenement avec les roues coniques, dimensions dans le plan primitif 

La figure 20.4 montre le plan primitif de la roue plate pour les deux types de denture discutes 
dans ces chapitres : a gauche pour la denture droite, tous les flancs etant diriges vers le centre 
de la roue, a droite pour la denture inclinee ou dite egalement helico'idale, les flancs etant 
tangents au cercle de rayon ep. 

20.1.4.3 FORME GENERALE DE LA DENTURE 

Considerons maintenant un engrenage conique particulier constitue d'un pignon a zi dents 
et d’une roue plate a z P dents, figure 20.5. Les diametres primitifs des deux roues sont : 

- pignon : d\ = z\ m, - roue plate : dp = z P m. (20.6. 1) 

L'engrenement s'etudie dans un plan perpendiculaire a la generatrice commune CO, soit dans 
le plan des cones complementaires. La largeur de la denture des deux roues est designee par b. 
La roue plate developpee dans ce plan possede un profil correspondant a celui d’une 
cremaillere tandis que le pignon 1 presente un diametre primitif dont la courbure correspond a 
celle du cone primitif au point C . Ce diametre primitif de substitution porte la designation 
diametre primitif virtuel , symbole d v i , et se calcule par : 

d v i = <fi/cos£i = m zi/cos£i = z v i m. (20.6.2) 

Le nombre de dents virtuel, habituellement fractionnaire, correspondant a une roue complete 
contenant le developpement du cone complementaire azi dents, se trouve par : 

Zvi = z\/cosS\. (20.6.3) 

La figure suivante montre egalement la position de l’outil de taillage de la roue conique. 
Comine le cone de pied est dirige vers le soinmet du cone primitif, la trajectoire de l’outil doit 
suivre la generatrice de pied et non la generatrice primitive. Pour usiner deux flancs d’un 
intervalle, l’outil doit etre en deux parties, placees l’une derriere l'autre, et se rapprochant de 
maniere a tailler un intervalle a largeur decroissante. 
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Figure 20.5 Engrenage a roue plate et engrenement des deux roues virtuelles 

Le rayon de raccordement entre le flanc droit de l’outil et la surface de tete reste evidemment 
constant d'ou une generation d’une denture avec un coefficient de vide a fond de dent c* 
variable. Le profil de dent sur le cone complementaire du pignon 1 est le profil conjugue du 
profil de la roue plate. 

20.1.5 DENTURES OCTOIDES 

Les profils de dents des engrenages coniques failles avec un outil a flancs droits par 
generation sont des octo'ides. La ligne d'action complete est une lemniscate fermee en forme 
de 8. Pour etudier la forme de la dent, il est avantageux de representer le profil de la dent sur 
une surface spherique parce que tous les points sont a egale distance du centre O de la sphere. 
La denture en developpante est la forme usuelle et il est avantageux de comparer la denture 
octoide a celle a developpante des roues cylindriques. Comine pour la denture helicoidale, il 
est aussi possible de definir une helicoide en developpante spherique : l'helicoide en deve- 
loppante spherique est engendree par une ligne quelconque, le plus souvent une droite, 
solidaire d'un plan qui roule sans glisser sur un cone. La section par une sphere ayant pour 
centre le soinmet du cone est une developpante spherique. La denture octoide est une 
approximation de la roue conique a developpante spherique. 

20.1.5.1 DEVELOPPANTE SPHERIQUE 

La figure 20.6 a droite montre le principe de la generation de la developpante spherique, la 
forme de flanc etant obtenu par le roulement d’un disque plan de base roulant sans glisser sur 
un cone de base. Un outil pointu suit la rotation du disque et effectue en plus un mouvement 
longitudinal de va et vient en direction du centre O pour tailler les flancs des dents. 




Figure 20.6 Denture de la roue plate et ligne d'action en octoide 
Principe de la generation de la denture a developpante spherique 
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La figure 20.7 a droite montre le profil obtenu dans la developpante spherique. Le flanc de 
tete possede une surface concave et le flanc de pied une forme convexe. Cette denture ne peut 
pas se fabriquer au moyen d’un outil a flanc droit. 

20.1.5.2 DENTURES OCTOIDES 

Dans la denture octoi'de, la generation du profil de la dent s'effectue en principe par 
l’observation du mouvement du cone primitif de la roue a usiner sur le disque constitue par le 
plan primitif de la roue plate. Le cone primitif tourne autour de son axe incline et le disque 
autour de son axe vertical. Le couteau de taillage est fixe avec le disque primitif de facon a 
executer avec celui-ci le mouvement de rotation autour de l'axe du disque et en plus un 
mouvement longitudinal de va et vient en direction du point O. 




Roue plate Roue plate 

de I'octotde de premiere espece de I'octolde de seconde esp6ce 




a developpante spherique 



Figure 20.7 Profils sur la roues plate : dentures octoi'des, denture a developpante spherique 

On peut s'imaginer, d’une maniere fortement simplifiee, la generation du profil obtenu en 
faisant rouler sans glisser le cone primitif de la roue a tailler sur le disque primitif existant 
dans la roue plate equipee de dents. Les points de contact entre les deux profils se situent sur 
une courbe fennee en 8 appelee lemniscate. Au point du cercle primitif C, le contact de 
l’octoide s'effectue sous un angle ap et le profil de la dent de la roue plate est un segment 
rectiligne. 

20.1.5.3 OCTOIDE DE PREMIERE ESPECE 

La forme exacte de la denture va dependre des positions de la roue a tailler et du tranchant 
de l’outil dans la machine-outil. Pendant le taillage, les flancs de la roue plate sont 
materialises par des couteaux et pour la rectification par des meules. Dans la denture octoide 
de premiere espece, la generatrice primitive de la roue est perpendiculaire a l’axe de la 
machine et l’axe de la tete diviseur se trouve sous un angle S\. Les couteaux et les glissieres 
doivent etre inclinees de Tangle de creux de facon que la pointe de l’outil puisse se deplacer 
dans la direction de la generatrice du cone de pied. La position du point C est mesuree 
exactement a la distance R e du sommet du cone ou de l’axe de la machine. Par suite du reglage 
des outils sur Tangle de creux 3f, la surface de coupe est perpendiculaire a la generatrice du 
cone de pied. II en resulte une variation de Tangle de pression a pouvant se trouver par la 
relation : 

sin«= sinap ' cos^f. (20.7.1) 

L’angle de pression de Tocto'ide de premiere espece est plus petit que Tangle nominal de la 
roue plate et depend de Tangle de creux. 



-3.99- 




Organes de transmission indirecte 





Figure 20.8 Position de la roue a tailler et de l'outil dans la denture octoi'de 
20.1.5.4 OCTOIDE DE SECONDE ESPECE 

Dans la fabrication de l’octoide de seconde espece, le berceau de generation et la tete 
porte-outil sont perpendiculaires a l'axe de la machine-outil. Les outils de taillage se deplacent 
perpendiculairement a l'axe de la machine et cette direction de coupe ne peut pas se modifier. 
La tete de division doit etre reglee de telle sorte que la generatrice du cone de pied soit 
parallele a la surface frontale du plateau et dans la direction du taillage. La generatrice du 
cone primitif est inclinee de Tangle de creux et forme, avec l'axe de la tete porte-outil un angle 
de 90° - i9f. L'outil ne materialise plus une roue plate mais est a assimiler a une roue conique 
avec un angle primitif = 90° - ,5V- La surface de coupe de l'outil n’est pas perpendiculaire a 
la generatrice du cone primitif, mais a la generatrice du cone de pied. L'angle de pression a 
sur le cone primitif est ainsi modifie et peut se calculer par : 

sina = sinap/cos^f. (20.7.2) 

L'angle de pression sur le cercle ou le cone primitifs de Toctoide de seconde espece est un peu 
plus grand que Tangle nominal et depend de Tangle de creux. 

20.1.6 ETUDE DE L'ENGRENEMENT 

Pour l’etude de Tengrenement, la denture octoide d’un engrenage conique est remplacee 
par une denture cylindrique equivalente en se placant dans le plan perpendiculaire a la 
generatrice commune OC, contenant le point C, done dans le plan comprenant les deux 
generatrices alignees des cones complementaires. Les simplifications apportees a la geometrie 
de cette denture sont : 

1 . La forme de la denture est supposee correspondre a celle de la denture cylindrique droite 
en developpante. 

2. Aucune correction n’est apportee a Tangle de pression a, done cet angle est egal a Tangle 
de pression de la roue plate sur le primitif de reference. II n'est pas fait de difference entre 
les octo'ides de premiere et de seconde especes. 

3. La ligne d’action et la ligne de conduite sont rectilignes, done ne correspondent pas a la 
lemniscate reelle en forme de 8. 

4. Les relations de la denture cylindrique droite s'appliquent a la denture sur les cones 
complementaires. Les grandeurs virtuelles sont introduites dans l’etude. 

20.1.6.1 NOMBRE DE DENTS VIRTUEL 

Le cone complementaire developpe du pignon est un secteur circulaire comprenant zi 
dents, celui de la roue un secteur circulaire a z 2 dents. Les roues complementaires completes 
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possedent des nombres de dents virtuels z v i et z v 2 habituellement non entiers. Les diametres 
primitifs virtuels peuvent s'exprimer par : 

- pour le pignon 1 : d y 1 = z v i m = d\/cos8\, (20.8.1) 

- pour la roue 2: d v i = z V 2 m = d^cosSi. (20.8.2) 

Ainsi, le nombre de dents virtuel des deux roues vaut : 



Zvi = zi/cos^i et z v 2 = Z 2 /COS&. 

Le rapport d’engrenage virtuel se trouve par : 

grand nombre de dents virtuel z , 

w v = = — > 1 

petit nombre de dents virtuel z vl 



(20.8.3) 

(20.8.4) 



Pour un engrenage conique avec angle des axes 27 = 90°, le rapport d’engrenage virtuel de 
l’engrenage reducteur est egal a : 

u v = (z 2 /co s 0) )/(z 1 /c 0 s Pi ) = (z 2 sin<L)/(zi sin A) ) = if. 



20.1.6.2 DIAMETRES DES ROUES VIRTUELLES 

A partir des diametres primitifs des roues, il est possible de donner toutes les dimensions 
diametrales de cet engrenage virtuel de substitution : 

- diametres de tete : d ay \ = d Y \ + 2 h a d aw 2 = d v 2 + 2 h a , (20.9. 1) 

- diametres de pied : dm = d N \ - 2 hf dm = d Y 2-2 Af, (20.9.2) 

- diametres de base : ^bvi = </ v i cosa db V 2 = d v 2 cosa, (20.9.3) 

avec : 

- saillie : h a = m - creux : hf = m + c. 



20.1.6.3 FORME DE LA DENTURE VIRTUELLE 

La forme de la denture est imposee par les diametres de base des roues virtuelles et Tangle 
de pression a. La generation de la denture octoide n’exige pas de diametre de base a definir a 
partir des cones primitifs. 




Figure 20.9 Engrenage conique : roues virtuelles et engrenement de ces roues 
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Pour que Tengrenement s'effectue correctement, il faut que les profils soient conjugues. II y a 
interference si : 

1 . au taillage le nombre de dents virtuel est inferieur a la valeur limite, valeur donnee par la 
denture droite. 

2. le profd de tete de la roue engrene avec le raccordement de pied de dent du pignon : 
le controle s'effectue par la condition proposee precedemment pour la denture droite. 

20.1.6.4 GRANDEURS DE FONCTIONNEMENT 

Les angles de pression virtuels de tete se trouvent par les relations usuelles : 

COSOfavl ^bv I f4iv I COSC£av2 ^b\2^a\2< 

Les rapports de conduite partiels et total se trouvent approximativement par les relations : 

1. surlepignon: s vl = — ^ (tan a avl - tana), (20.10.1) 

2k 

% 

2. surlaroue: s vl = — — (tana av2 - tana), (20.10.2) 

2 k 

3. total: g v = gavi+gav2 = e ^ + e ^ (20.10.3) 

Km cos a 

Condition a satisfaire : > 1,3 de maniere a corriger les hypotheses simplificatrices. Le 

nombre de dents virtuel de la roue devient tres grand lorsque Tangle du cone primitif tend vers 
90°. Pour 90°, il est egal a Tinfini. La roue est alors plate et le cone se transfonne en cylindre. 

20.1.6.5 DIMENSIONS DE CONTROLE 

Les possibility de controle et les particularity de la denture conique seront discutees dans 
les engrenages coniques a profds deportes. 



20.2 ENGRENAGE CONIQUE DROIT A DENTURE DEPORTEE 

Tres frequemment, Tengrenage conique a denture non deportee presente des conditions de 
glissement excessivement defavorables et une fonne de denture tres differente sur le pignon et 
sur la roue a moins que le rapport d’engrenage soit voisin de 1 . Des que le rapport d’engrenage 
est different de 1, il est recommande de proceder a un deport des profds afin d’augmenter les 
perfonnances. 

20.2.1 DEPORT DE DENTURE 

L'engrenage conique est place sur des axes concourants dont Tangle des axes est fixe par 
Timplantation. Comine la denture octo'ide impose des cones primitifs de fonctionnement 
identiques aux cones primitifs de generation, le deport de denture ne peut se realiser que par la 
conservation de Tentraxe a v sur les cones complementaires. Dans ces conditions, le deport jci 
est positif sur la plus petite des roues, le deport X 2 est negatif sur la plus grande, la somine des 
coefficients de deport etant nulle : 

xi+X2 = 0 done: X2 = -x\. (20.11.1) 
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Le coefficient de deport a introduire depend du nombre de dents de la petite et de la grande 
roue, de Tangle de pression de la roue plate et du rayon de tete de l’outil, Tinterference au 
taillage etant a eviter absolument. Pour les engrenages a axes perpendiculaires ou des angles 
voisins de 90°, le tableau 20.1 donne les coefficients de deport recommandes. 



Tableau 20.1 

Coefficients de deport pour engrenages coniques droit et incline 
Angles : Z= 90° et a P = 20° 



















Nombre 
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dents 


de 


la 


roue 
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^2 
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4 


12 




14 




16 




18 




20 


22 




24 




27 


30 


35 




40 




45 




50 




60 


12 


0.00 


0 


.08 


0 


.16 


0 


.24 


0 


.32 


0 


.37 


0 


. 41 * 


0 


.43 


*0 


.44 


*0 


, 47 J 


f 0 


, 49 J 


f 0 


. 50 J 


f 0 


. 51 J 


"0 


. 52 * 


13 


- 


0 


.03 


0 


. 10 


0 


.18 


0 


.25 


0 


.31 


0 


.36 


0 


.42 


0 


.44 


*0 


. 47*0 


. 49 J 




. 50 v 


f 0 


. 51 J 


t 0 


. 52 * 


14 


- 


0 


.00 


0 


.07 


0 


. 13 


0 


.20 


0 


.26 


0 


.32 


0 


.38 


0 


.43 


0 


, 47 J 


'0 


. 49 v 




. 50 J 




. 51 J 


"0 


. 52 * 


15 


- 




- 


0 


.04 


0 


. 10 


0 


.16 


0 


.21 


0 


.26 


0 


.32 


0 


.38 


0 


.44 


0 


.48 


0 


. 50 v 




. 51 J 


k 0 


. 52 * 


16 


- 




- 


0 


.00 


0 


.07 


0 


. 12 


0 


.18 


0 


.22 


0 


.28 


0 


.33 


0 


.40 


0 


.45 


0 


.48 


0 


.50 


0 


.51 


18 
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- 




- 


0 


.00 


0 


.07 


0 


. 12 


0 


. 17 
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.23 
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.28 
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.00 
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.07 
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. 12 
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. 17 
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.21 



Les deports avec * necessitent un deplacement lateral de pro HI alin d’eviter une epaisseur de 
tete insuffisante, cette epaisseur devant etre au mo ins ,s a = 0,4 m. Pour un nombre de dents du 
pignon inferieurs a 16 et un nombre de dents de la roue superieur a 23 (valeurs donnees avec 
Tasterisque), utilisez les valeurs du tableau 20.3 necessitant une correction de la position de 
l’outil par deplacement lateral. Le deport de denture sera : 

- sur le pignon : x\ m - sur la roue : x2 m. (20. 1 1 .2) 

20.2.2 DIMENSIONS GEOMETRIQUES DE L'ENGRENAGE DEPORTE 

Les cones primitifs de reference et primitifs de fonctionnement coincident exactement; la 
generatrice primitive commune R = OC, les angles Si et restent done conserves. Par contre, 
les cones de tete et de pied sont modifies par une variation de la saillie et du creux engendree 
par le deplacement de Toutil de taillage. Le tableau 20.2 donne les dimensions geometriques 
principals de Tengrenage conique droit a denture deportee. 

Ce tableau est aussi applicable aux engrenages droits sans deport en introduisant des 
coefficients de deport nuls : xi = X 2 = 0. Les deux saillies sont alors egales : h a \ = h a i et les 
deux creux aussi : hn = hn- La figure 20.10 montre un engrenage conique avec denture 
deportee, Tangle de croisement des axes etant different de 90°. Le choix des coefficients de 
deport devrait se faire a partir du nombre de dents virtuel des deux roues en controlant les 
conditions d’engrenement et de glissement. 



-3.103 - 







Organes de transmission indirecte 



Tableau 20.2 

Grandeurs geometriques des roues coniques droites a denture deportee 



Grandeurs 




Pignon 1 




Roue 2 


Nombre de dents 




zi = ... 




Z2 = ... 


Module de definition 








mp = m = ... 
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d\ = z\ m 
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u = Z 2 / z\ 
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Coefficient de deport 
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Angle de creux 
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Cone de tete 




S a l=5\ + 9 a i 
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Cone de pied 




Sfi=Si~,9fi 
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Largeur de la denture 
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Rm = R ~ b/2 


Generatrice interieure 
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% = m R m /R 


Epaisseur de la dent 
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m 
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m 
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0, 
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0, 
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dl 
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N 
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- de tete 


dal 


= di+2 ii a icos<5i 


d a 2 = d2+2b a 2cosJ2 
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= d a i R±/R 
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dvl 


= di/cosSi 




d v 2 = d 2 / cos <52 


- virtuel de tete 


davl 


= d v l+2ii a i 




dav2 = d v 2 + 2 b a 2 
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= d v l-2hfi 
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Rapport partiel 


e vl 


= z v i (tana av i-tanap) /2n 






£ V 2 = z v2 (tana av 2 -tana P ) /2n 


Rapport total 




e v = e vl e v2 


Longueur de conduite 


gavl 


= £ V 1 n m cosap Pav2 = e v2 n m cos«p 


Longueur totale 




9v = gavl + gav2 


Distances N\C et JV 2 C 


NvlCv 


= dbvl tanap/2 W V 2C V = c?bv2 tanap/2 




Figure 20.10 Engrenage conique droit avec denture deportee : z\ = 15, z2 = 31, x\ = 0.390 



20.2.3 CORRECTION LATERALE PAR DEPLACEMENT DE L'OUTIL 

Si le nombre de dents du pignon est inferieur ou egal a 15, il est recommande de proceder 
a un deplacement lateral de l'outil. Ce deplacement lateral pennet d’assurer une epaisseur de 
dent egale a 0,4 in afm de garantir une denture saine pour les roues cementees et trempees. La 
correction laterale peut se lire dans le tableau 20.3 ci-apres. 

Les valeurs proposees sont applicables a la denture droite. Pour la denture inclinee, utilisez les 
nombres de dents virtuels calcules dans la table des dimensions geometriques. L’application 
du deplacement lateral de l’outil provoque une augmentation de l’epaisseur de dent du pignon 
et une diminution d’ epaisseur pour la roue de la meme valeur, soit : 2 x s m. 
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Tableau 20.3 

Facteur x s pour correction par deplacement lateral du profil 
pour engrenages coniques droit et helicoidal, S= 90° 
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L'epaisseur de tete s a est donnee ; 
Cette epaisseur est calculee sans 


pour un module m = 1 . 
le deplacement lateral. 















20.2.4 ENGRENAGE CONIQUE DE DIFFERENTIEL 

L'engrenage conique de differentiel ne doit s'executer qu’en denture droite parce que les 
dents ne doivent pas etre tirees les unes dans les autres par la rotation dans les deux sens, ce 
qui engendrerait une trop forte usure. Coinme le nornbre de dents est tres faible, il est 
necessaire de prevoir le plus souvent un angle de pression plus grand que 20°, soit 
pratiquement 22,5° pour des rapports d’engrenage plus grand que 2 et z\ = 7 a 10, un angle de 
25° pour des rapports d’engrenage compris entre 1 et 2 suivant les nombres de dents des 
roues. Ces dentures subissent un deport positif sur le pignon, negatif sur la roue, et un 
deplacement lateral de l’outil. Les rapports de conduite sont compris habituellement entre 1,2 
et 1,4 soit a la limite inferieure acceptable. 

20.2.5 CONTROLE DE LA DENTURE CONIQUE 

La forme des roues dentees coniques n’est jamais tres simple et le controle de la geometric 
de la denture est plus compliquee que celui des roues cylindriques. Le point de reference 
devrait etre le sommet des cones a l'intersection des axes, ce point n'existant pas 
materiellement. II faut done admettre une face de reference a partir de laquelle il est possible 
d'executer les diverses mesures. 

20.2.5.1 GEOMETRIE DU CORPS DES ROUES 

La face de reference est designee par face de depart : c'est une face plane de la roue a 
tailler par rapport a laquelle est positionnee axialement la roue. La distance de depart t B est la 
distance entre le sommet de la roue et la face de depart. La distance du cercle de tete ty, est la 
distance entre le cercle de tete sur le cone complementaire et la face de depart. La distance 
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auxiliaire tw est la distance entre la face de depart et une autre face auxiliaire librement choisie 
perpendiculaire a l'axe de la roue. Le cone de tete est determine par la cote du diametre de tete 
d a , la distance t\_ et Tangle du cone exterieur S a . La methode de controle va dependre des 
moyens a disposition et du nombre de roues a fabriquer. 





Figure 20. 1 1 Geometrie du corps de roue Controles de la denture 
20.2.5.2 CONTROLE DE LA DENTURE CONIQUE 

Les engrenages coniques a denture droite sont executes dans presque tous les cas avec des 
octoides de seconde espece parce que les machines-outils produisent ce profd de dent et qu'il 
est possible d’obtenir un bombe en hauteur a fin d’eviter un contact des aretes de tete. Les 
possibilites de mesure simple de la denture sont : 

1 . Mesure de Tepaisseur de dent : cette mesure s’effectue avec le pied a denture normal. Les 
cotes de saillie et de la corde sont contenues dans les tables de calcul fournies avec la 
machine de taillage. 

2. Mesure de Tecartement : La cote d’ecartement sur deux dents IV 2 peut egalement s’utiliser 
pour le controle de la forme de la denture. 

Dans les deux cas, les cones de tete et complementaire doivent avoir une position exacte car 
autrement les valeurs calculees ne concordent pas et il se produit des erreurs de mesure. La 
norme DIN 3971 definit les termes a utiliser dans les divers ecarts, les types d’erreurs avec 
leurs symboles et les controles de Tengrenement sur un flanc pour un tour complet de la roue 
ainsi que les portees des dentures. La position des surfaces de touche entre la paire de roues 
coniques sans charge est un point important pour la bien-facture de Tengrenage. 

20.2.6 EXEMPLE DE DIMENSIONS GEOMETRIQUES 

Soit a rechercher les dimensions geometriques d'un engrenage concourant a denture droite 
deportee dans les conditions suivantes (voir aussi la figure 20.10) : 

- nombre de dents : pignon : 1 5 dents 

roue : 3 1 dents, 

- module nominal : m = 4 mm, denture droite deportee. 

- angle des axes : 1= 75°. 

Le coefficient de deport adopte vaut x\ = 0,390 et le deplacement lateral de l’outil n’est pas 
introduit. Le coefficient de vide a fond de dent est choisi a c* = 0,20. 
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Tableau 20.4 

Dimensions geometriques de l'engrenage conique droit 

Forme de la denture selon la figure 20.10 



Grandeurs geometriques 


Pignon 1 


Roue 


2 


Nombre de dents 


Z 1 


= 


15 


z 2 = 


31 


Module de definition 






m p = 


4.000 




Module moyen 






% = 


3.437 




Angle de croisement des axes 






Z = 


75 . 000 ° 




Rapport des nombres de dents 






u = 


2.067 




Deport de denture 


xi 


= 


0.390 


x 2 = 


- 0.390 


Geometrie de la denture 












Largeur de la denture 






b = 


22.000 




Coefficient de vide a fond de dent 






c* = 


0.20 




Saillie 


h a l 


= 


5.560 


h a 2 = 


2.440 


Creux 


hfi 


= 


3.240 


hf2 = 


6.360 


Hauteur 


hi 


= 


8.800 


h 2 = 


8.800 


Diametre primitif 


doi 


= 


60.000 


dQ2 = 


124.000 


Diametre de tete 


d a l 


= 


70.269 


d a 2 = 


126.975 


Diametre theorique de pied 


dfl 


= 


54.016 


df2 = 


116.247 


Diametre de tete interieur 


dail 


= 


50.502 


dai2 = 


91.257 


Longueur de la generatrice 












- generatrice exterieure 






^e = 


78.208 




- generatrice moyenne 






-f^m = 


67.208 




- generatrice interieure 






Ri = 


56.208 




Angles des cones en 












Angle primitif 


<?1 


= 


22.5563 


§2 = 


52.4437 


Angle de tete 


dal 


= 


26.6227 


da 2 = 


54.2307 


Angle de pied 


dfl 


= 


20.1840 


df2 = 


47.7946 


Angle de saillie 


• 9 a 1 


= 


4.0664 


$a2 = 


1.7870 


Angle de creux 


•9fl 


= 


2.3723 


•9f2 = 


4 . 6491 


Epaisseurs de la denture 












Epaisseur de dent a 1 ' arc 


sol 


= 


7.419 


S02 = 


5.148 


Epaisseur de dent a la corde 


s c 1 


= 


7.400 


s c 2 = 


5.146 


Demi angle d' epaisseur de dent 


¥1 


= 


2.718 


¥ 2 = 


1 . 886 


Hauteur de mesure de la tete 


■^aml 


= 


5.771 


■^am2 = 


2.473 


Conduite approximative entre les roues 










Nombre de dents virtuel 


z vl 


= 


16.243 


z v2 = 


50.858 


Diametre primitif virtuel 


dvl 


= 


64 . 970 


dv 2 = 


203.432 


Angle de pression de tete 


«al 


= 


36.644 


a a2 = 


23.411 


Rapport de conduite partiel 


£ 1 


= 


0.982 


£ 2 = 


0.558 


Rapport de conduite total 






s = 


1.540 




Glissement approximatif des pro fils 












Longueur partielle de conduite 


Gal 


= 


9.965 


Ga2 = 


5.667 


Longueur totale de conduite E 1 E 2 






Ga = 


15.632 




Facteur de controle de glissement 


c u l 


= 


0.674 


c u2 = 


0.658 


Glissement specifique en £]_ et i?2 


n 


= 


2.066 


Y2 = 


1 . 927 
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Definition utilisee pour le profil de dent : 

Profil de reference au taillage (roue plate) : 
Saillie de l'outil : h a = 1.20 m, 

Vide a fond de dent : c = 0.20 m. 



20.3 ENGRENAGE CONIQUE A DENTURE INCLINEE 

Les engrenages concourants a roues coniques equipees de denture inclinee permettent de 
transmettre, principalement dans un seul sens de rotation, des couples entre les axes avec un 
rapport de conduite total superieur aux engrenages droits. 

20.3.1 DIMENSIONS SUR LA ROUE PLATE 

La figure 20.12 a droite montre une section plane dans la roue plate avec denture dite 
inclinee. Les flancs des dents sont inclines par rapport aux rayons d’angles dependant du 
rayon de definition. La particularity de cette denture est l’excentricite des lignes de flanc, 
symbole ep. Cette grandeur est la plus courte distance entre les lignes de flanc et le soinmet de 
la roue plate a partir de laquelle est definie la roue conique a denture inclinee. Les diverses 
dimensions intervenant dans la definition des flancs de la denture sur la roue plate sont : 



- generatrice primitive exterieure : 


R e — 0,5 d e p — R, 


- generatrice primitive interieure : 


Ri = 0,5 dip = R e - b, 


- generatrice primitive centrale : 


Rm = 0,5 d m p = (R c + Ri)/2, 


- largeur de la denture : 


b = R e - R\ avec b < 0,3 R e , 


- angle d’inclinaison exterieur : 


A, 


- angle d’inclinaison interieur : 


A, 


- angle d’inclinaison central : 


An? 


- excentricite des lignes de flanc : 


ep. 



L'angle d’inclinaison exterieur doit etre choisi de telle sorte que la largeur admise pour le 
denture b permette d’obtenir un rapport de recouvrement e p egal a 1,0. Comine ce recou- 
vrement est admis dans la plupart des cas de conception, l’angle rp peut se trouver par : 

Tp = n m t ep JR e , 

avec : m t =p t /n le module apparent de la denture inclinee sur la roue plate. 

Le module apparent exterieur, contrairement a la denture helicoldale sur roue cylindrique, est 
admis egal au module du profil de reference de la roue plate selon tableau general. Cette 
premiere methode permet d’ecrire : 

m t = nip = mjcosfle. ( 20 . 12 . 1 ) 

Coniine les flancs de la denture sont tailles par deux couteaux distincts, il est possible de 
choisir une autre definition des conditions de taillage. La dimension nominale du module peut 
se definir sur la generatrice centrale dans la section reelle perpendiculaire a la dent, done dans 
la section reelle centrale : 

ni mi PmJ 11 2 /Cl Zp, 

ni mu /fnn n 2 // 1 ■ i cos/? m /zp. (20.12.2) 



-3.109- 





Organes de transmission indirecte 



Ce module reel central est choisi egal au module norme selon le tableau general. Ces deux 
methodes de definition des dentures inclinees existent en parallele et leur utilisation depend 
de la machine-outil de taillage ou de rectification utilisee dans la fabrication. 




Figure 20. 12 Definitions des rayons, des angles et des pas sur la roue plate Engrenage conique 

20.3.2 ANGLES D'INCLINAISON DE LA DENTURE 

Tres souvent, la conception de la denture inclinee consiste a admettre un module et un 
angle d’inclinaison exterieur, ce dernier valant tres souvent pour simplifier /t c = 20°. Get angle 
etant connu et la generatrice exterieure donnee par les nombres de dents et Tangle des axes, il 
est possible de trouver la largeur de la dent qui ne doit pas depasser 30% de R e . L'angle 
d’inclinaison exterieur sur la roue plate /? e peut se trouver en fonction de la largeur de la 
denture b par : 

cotan/? e = l/[sinzp (1 - b/R e )] - cotanzp. (20.13.1) 

Par contre, si Tangle d’inclinaison J3 e est choisi, il est possible de trouver la largeur de la 
denture a l'aide de la relation : 

b = Re{ 1 - 1 /[(cotanrp + cotan/? e ) sinrp] } (20.13.2) 

Les deux angles d’inclinaison central et interieur se calculent simplement par : 

sin/?, = sin/? e /(l - b/R e ), (20. 13.3) 

sin/? m = sin/? e /( 1 - 0,5 b/R e ). (20.13.4) 

Les grands angles d’inclinaison ameliorent en general les conditions d’engrenement de 
Tengrenage, rnais ils engendrent des composantes axiales plus importantes que doivent 
pouvoir supporter les paliers. Le pignon conique est souvent monte en porte-a-faux et les 
deformations en flexion deviennent rapidement tres importantes. 

20.3.3 FORME DE LA DENT 

Les engrenages concourants a denture inclinee sont fabriques generalement avec un profil 
de dent octoide de premiere espece. Les outils de taillage doivent se deplacer dans la direction 
donnee par le cercle de rayon ep, soit de Texcentricite des lignes de flanc. Pour obtenir une 
denture correcte ne passant pas par le soinmet des cones primitifs, diverses corrections de la 
position de l’outil sont necessaires. L'angle de pression apparent ne correspond pas 
exactement a celui donne dans la formule fondamentale. La denture peut se tailler avec une 
ligne de flanc a gauche ou a droite. La denture est dite a droite lorsque Tobservation de la roue 
s'effectuant a partir du soinmet du cone vers la roue, la tangente a la ligne de flanc tourne a 
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droite. Dans le cas contraire, la denture est a dite a gauche. Dans l’engrenage exterieur, les 
inclinaisons sont inversees sur les deux roues. 

20.3.4 DIMENSIONS GENERALES 

Comine pour la denture droite, les dimensions generales de la denture conique inclinee 
peuvent se trouver par les relations de la denture droite, adaptees aux particularites de ce type 
de denture. Le tableau 20.5 donne les dimensions pour une denture definie sur la generatrice 
exterieure. Ce tableau necessite quelques remarques complementaires : 

1 . le nombre de dents de remplacement z r i et z r 2 permet d’adopter les coefficients de deport 
et le deplacement de l'outil si c'est necessaire selon tableaux precedents. Ces deux 
grandeurs correspondent au nombre de dents virtuel des roues a denture droite. 

2. le nombre de dent virtuel peut se calculer approximativement pour chacune des roues par 
une relation simplifiee et semblable a celle des roues cylindrique helicoidales, soit : 

-5 

- pignon 1 : z v i = z\l (cos^i cos J3 e ), 

- roue 2 : z v 2 = z 2 / (cose)? cos 3 /? e ). 

Cette relation ne fait pas intervenir Tangle d’helice de base de la roue equivalente. 

3. Les conditions de conduite peuvent se decomposer, comine pour la denture cylindrique, en 
un rapport de conduite impose par les angles de pression de tete et de fonctionnement de 
la denture virtuelle et un rapport de recouvrement. Ce dernier rapport devrait etre egal a un 
pour que la denture inclinee soit con 9 ue correctement. Le rapport de conduite total est la 
sonune de ces deux rapports composants. Ces grandeurs sont determinees au moyen du 
nombre de dents virtuel ou de remplacement. 

4. La generatrice centrale sert soit de definition du module reel selon tableau, soit de point de 
calcul des efforts et de la resistance de la denture. 



Tableau 20.5 

Grandeurs geometriques des roues coniques inclinees a denture deportee 

Definition du module sur la generatrice exterieure 



Grandeurs 


Pignon 1 


Roue 2 


Nombre de dents 


Z 1 


= . . . 


z 2 = ... 


Module de definition 




m-p 


= m = ... 


Diametre primitif 


dl 


E= 

\ — 1 
N 

II 


d2 = Z2 m 


Angle de croisement des axes 




E 


= . . . 


Rapport d'engrenage 




u 


= z 2 / Z 1 


Profil de reference 




correspond a DIN 867 


Angle de pression de reference 




a P 


= . . . (=20°) 


Angle d ' inclinaison exterieur 




Pe 


= ... 


Angle de pression apparent 




tan ap 


= tanap/cos/? e 


Coefficient de deport 


*1 


= ... 


x 2 = -X! 


Correction laterale 


*sl 


= ... 


x s2 = -*sl 


Nombre de dents remplacement 
Geometrie de la denture 


z rl 


= z\/cos8\ 


z r2 = z 2 / cos<5 2 


Vide a fond de dent relatif 




c* 


= ... 


Saillie 


*al 


= m(l+xp) 


h a2 = m( l+x 2 ) 


Creux 


hfi 


= m(l+c*-x\) 


hf2 = m(l+c*-x 2 ) 


Hauteur de dent 




h = 


*al+*fl = h a2 +h£2 


Jeu entre dents 




Jn = 


-- ... 
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Epaisseur de dent 


s e i = m[7i/2+2 (xitanap+x s i) ] -0, 5j n 




S e 2 = m[7i/2+2 (x2tanap+x s 2) ] -0, 5j n 


Angles 






- du cone primitif de refe- 


tan<?i = sin27(z2/z 


l+cosii) 


rence et de f onctionnement 


tan<52 = sin27 ( z\ / z 2 +cosZ) 


Generatrice primitive 


R = 


R e = 0,5 dp/sinJi 


- de saillie 


tan i9 a i=ii a i / R 


tani9 a 2=b a 2/ R 


- de creux 


tan 5f i=bf i / R 


tan3f2=hf2/R 


- du cone de tete 


8 a l=$l + 3 a l 


Sa2=S2 + &a2 


- du cone de pied 


Sfi=Si~3fi 


Sf2=S2~3f2 


Largeur de la denture 


b = 


... (< 0,3 R e ) 


Generatrice centrale 


^m = 


R - b/2 


Generatrice interieure 


R± = 


R - b 


Module central 


m mt = 


m R m /R 


- d ' inclinaison central 


sinAn = 


sinj3 e / (1-0, 5b/R e ) 


- d ' inclinaison interieur 


sin/? a = 


sinj3 e / (1-b/ R q) 


Diametres 






- de tete 


d a i=di+2 ii a icos<5i 


d a 2=d2+2h a 2cosS2 


- de pied 


dfi=di~2hficosSi 


df2=d2~2hf2CosS2 


- de tete interieur 


d a ii=d a i Rj_/R 


d a i2=d a 2 R±/R 


Epaisseur de la dent 






- a la corde 


s C el = s e l [1-c* (sel/dp) 2 ] 




s ce2 = s e 2 [1-c* (s e 2 /d 2 ) 2 ] 


Demi angle d' epaisseur 


WP1= 0,5 s e i/R e 


y/p2 = 0,5 s e 2 / R e 


- reelle a la corde 


s C nl = s e l cos (/? e +(/rpi) 


s C n2 = s e 2 cos (/? e +^P2) 






Hauteur de mesure 


*aml = *al + 0, 25 (s ce l 2 /di) cos 8\ 




R a m2 _ h a 2 


+ 0, 25 (s ce 2 2 /d 2 ) cos^2 


Denture virtuelle 






Nombre de dents 


z v p = zp/cos^icos 


3 Pe z v 2 = z 2/cosJ2Cos3/? e 


Diametre primitif 


d v l = z v l rn 


d v 2 = z v2 rn 


Diametre de tete 


dav 1 = d v l+2ii a i 


d a v2 = dv 2 + 2 h a 2 


Diametre de base 


d bv l = d v i cosap 


d bv 2 = d v 2 co sap 


Angle de tete 


cosa v i=d bv l/d av i 


cosa v2 =d bv 2 /d a v 2 


Condui te 






Rapport partiel 


Savl = z vl (tana v l - 


tanap) /2n 




£ av2 = 


z v 2 (tana v 2 _ tanap) /2n 


Rapport de conduite 


Sav = 


£ avl + £ av2 


Angle de recouvrement 


rp = 


3* 

1 

CD 


Rapport de recouvrement 


*P = 


(Re/m) rp 


Rapport total 


£y = 


Sav + s(3 
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20.3.5 CORRECTIONS DE LA DENTURE 

Pour qu'un engrenage concourant fonctionne correctement, il faut que les sommets des 
deux cones primitifs coincident exactement avec le point de croisement des axes. Cette 
condition geometrique n’est pratiquement jamais realisable car les erreurs de fabrication tant 
au taillage et rectifiage des flancs qu'au montage des roues alliees aux deformations sous 
charge aneantissent ces bonnes intentions. Afm d’eviter des contacts sur les extremites des 
dents et sur les flancs deformes vers la tete de dent, la geometrie des dentures est corrigee : 

1 . Correction du profit de la dent : 

Sous l’effet de la deformation des dents sous charge, les dents en contact flechissent et le 
profd se modifie de sorte qu'il se produit un choc a chaque debut d’engrenement. Le profd 
de tete des engrenages coniques droit est depouille par un outil a profd corrige. Cette 
correction est difficile a realiser d’une facon uniforme car la hauteur de la dent varie le 
long de la generatrice de tete. 

2. Correction sur la longueur de la dent : 

Cette correction permet d’obtenir un bombe longitudinal genere soit par un dispositif 
special, soit par une correction de la trajectoire de l’outil par rapport a la roue. Le bombe 
longitudinal a pour but de corriger les erreurs de recouvrement des generatrices des cones. 
La position des surfaces de touche sur les flancs porteurs de l’engrenage doivent se situer 
si possible au milieu de la longueur de la dent sous la charge prevue. La norme DIN 3971 
fixe les tennes, en allemand, designant les portees des dents : elliptiques, demi elliptiques, 
trapezoidales, lineiques, courtes, larges, etroites, etc. 

20.3.6 ENGRENAGE DE CHAMP 

Une conception originale d’un engrenage a axes concourants est representee par 
l’engrenage de champ. Ce mecanisme se compose d’une roue de champ et d’un pignon 
conjugue cylindrique, a hauteur de dent constante. Les dents de la roue modifient leur largeur 
le long de la generatrice. Le plus petit diametre interieur de la roue de champ est limite par le 
point ou le pro 111 de dent presente [’interference au milieu de la hauteur; le diametre exterieur 
est limite par l’epaisseur de tete. La geometrie de cet engrenage est decrite en detail dans 
[3.2], 





Figure 20.13 



Engrenage de champ : disposition des roues et forme de la denture sur la roue de champ 
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20.4 ENGRENAGES CONCOURANTS SPIRO - CONIQUES 

En grande serie, la fabrication des engrenages concourants a denture droite ou inclinee est 
onereuse. Dans les reducteurs industriels de catalogue et les vehicules, les engrenages 
concourants sont a denture avec flancs curvilignes. Le taillage s'effectue progressivement sur 
toutes les dents de la roue par un mouvement combine de generation et de plongee dans la 
matiere et non dent apres dent cornme dans la denture droite ou helicoidale. La forme des 
flancs depend de la machine-outil a disposition. Ces machines sont capables de tailler aussi 
les engrenages hypo'ides. La figure 20.14 montre deux types de denture : Gleason en arcs de 
cercle, Oerlikon Eloide en epicycloides, type EN a hauteur de dent constante. 





Pignon conique 1 



Denture Oerlikon Eloide EN \ 
Hanes en 6picycloIdes 



Figure 20.14 Engrenages concourants a denture avec flancs curvilignes : Gleason et Oerlikon 

20.4.1 GENERALITES SUR LES ROUES SPIRO-CONIQUES 

Dans les engrenages concourants spiro-coniques, la forme des dentures depend du type de 
machine-outil utilisee pour le taillage des dents. Nous voulons donner un apercu des 
caracteristiques des dentures fabriquees au moyen de la machine Spiromatic de Oerlikon 
permettant de fabriquer des roues coniques a denture spirale. Les dentures Eloide sont usinees 
par des roues plates fictives dont les dents sont produites dans l’espace par les trajectoires des 
aretes coupantes droites des couteaux d'une tete a tailler. La hauteur de la denture est 
constante sur toute la largeur des roues car seule la hauteur constante permet des calculs 
rigoureusement exacts et realise des dentures parfaitement conjuguees. 

La taille est realisee par des mouvements rotatifs continus combines : rotation de l’outil et 
rotation de la piece a tailler qui detenninent la division continue, roulement relatif de la piece 
sur la roue plate Active. 

Le mouvement de roulement est superpose au mouvement de division de la piece. Ce mode de 
fabrication est tres efficace d'ou un gain de temps tres appreciable et un prix de revient des 
plus competitif. La fabrication des machines-outils Oerlikon a ete reprise par un de ses 
concurrents direct la Anne allemande Klingelnberg. 



-3.114- 




20. Engrenages a axes concourants 




Figure 20. 15 Principe de la taille d’une denture Eloide par le mouvement combine 
de la tete de taillage et de la roue a tailler. 

La trajectoire parcourue par les couteaux est une epicyclo'ide allongee. 

La figure montre le principe des mouvements de rotation de l’outil et de la roue plate et la 
fonnation des courbes primitives. L'outil tourne autour du point C et la roue plate Active 
autour du point M .Ces deux centres sont supposes immobiles dans l’espace. La tete a tailler 
est equipee de z w jeux d’outil places au rayon r w . Chaque groupe comprend un couteau I 
taillant vers l’interieur creant une surface convexe et un couteau A taillant vers l’exterieur 
generant une surface concave. Le couteau I, du premier groupe se trouve au point P’ d’un 
cercle de rayon R p sur la ligne primitive d’une surface convexe. Lorsque le couteau A, taillant 
l’exterieur de ce rneine groupe atteindra le cercle de rayon R, la roue plate aura tourne d’un 
detni pas. Lorsque le couteau l\ atteindra le cercle de rayon R p , la roue plate aura tourne d’un 
pas. Un point K du cercle de rayon r w decrit la ligne primitive mediane. La figure 20.15 
montre un cas de denture non corrigee (deportee). Des qu’il y a correction, les courbes 
primitives ne sont pas pareilles pour les surfaces concave et convexe. La longueur R p est 
appelee generatrice de calcul. 

20.4.2 RELATIONS FONDAMENTALES 

La courbure de la denture dans le plan de la roue plate est obtenue par roulement du cercle 
de rayon Eb sur le cercle de base de rayon E y . Le centre instantane du mouvement est au point 
M situe sur la droite MC qui relie les centres de la roue plate et de l’outil. La droite MP est 
normale a la courbe k et le centre de courbure se trouve sur cette droite (proprietes generale 
des courbes cycloidales). 

La denture pour engrenages concourants, etudies ici, est taillee au tnoyen d’un outillage 
normalise par le fabricant des machines-outils Spiromatic. Pour ce genre de denture, le centre 
instantane de rotation M est en meme temps centre de courbure du point P de la denture. C’est 
un cas particulier simple du cas general de generation, figure 20.16. 
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Figure 20. 1 6 Geometrie de la denture obtenue par les outils normalises 
Mise en equation et angle de spirale en un point quelconque de l’epicycloi'de 

Les coordonnees x et y du point P sont : 

x = r b = tm v = E y avec Em = Eb. 

Le module normal m p au point P se trouve par : m p = (2 R p /z p ) cos/? p , 

si 1’ angle fi p est donne, alors : rb = R p sin/^,, 

et si rb est donne, alors : sin/?,, = rb/R p . 

Dans le cas des tetes a tailler des series normalisees, le rayon de l’outil r w est relie au module 
normal m p par : 

m P /2 = {(R P 2 - r w 2 )/(z p 2 - z w 2 )} 0,5 , 
et : cos fa = (m p /2)'(z p /R p ). 

Les autres dimensions geometriques ou cinematiques sont : 

Ey 0,5 m p z p , Eb 0,5 m p z w , E x Ey "F Eb 0,5 th p (z p "F z w ), 
v = 27trb(l + z w /z p ) n w = 2 n E x tan /3 P n w = 2 n (rb + Eb tan/i p ) n w , 

avec : z w nombre de groupes de couteaux, z p = nornbre de dents de la roue plate, 

n w frequence de rotation de l’outil, v vitesse de coupe de l’outil. 

La determination de l’angle de spirale en un point P’ quelconque de l’epicyclo'ide s’effectue a 
partir de la figure 20.17. Pour ce point, a la generatrice de rayon R’, Tangle MP’M 0 est le 
complement de l’angle de spirale recherche [V au point P’, car la droite MoP’ est une normale 
a la courbure de la dent k. L’angle de spirale en un point quelconque peut se trouver par les 
deux relations suivantes : 

cosy/’ = (R’ 2 +E X 2 - r M 2 - E M 2 )/(2 R’ E x ), 
d’ou : tan/?’ = {(R’/E x ) (l+z w /z p ) - cosy/’}/siny/’, 

d’ou recherche de l’angle /?’ . 
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Figure 20.17 Recherche de l’angle de spirale en un point P’ quelconque 

20.4.3 NOMBRE DE DENTS DE LA ROUE PLATE 

Comme les surfaces primitives tronconiques roulent sans glisser sur le plan primitif de la 
roue plate, le notnbre de dents des roues plates complementaires doit etre identique. Ce 
notnbre de dents se determine par la relation usuelle des engrenages concourants : 

z p = zi/cos^i = z 2 /cos<%, (20.14.1) 

ou z\ et z 2 sont les nombres de dents des deux roues de l’engrenage, 8\ et sont les angles 
primitifs des cones 1 et 2. Si l’angle des axes vaut 90° ou n/2, le notnbre de dents des roues 
plates se trouve par : 

Zp = (zi 2 + z 2 2 ) 0,5 - (20.14.2) 

Pour etudier la denture des roues plates, done des outils, et celle des roues coniques, on 
recourt aux approximations precedentes pour les engrenages coniques. II est ainsi possible de 
trouver les pro Ills normaux des dents en faisant rouler une roue cylindrique imaginaire sur 
une cremaillere qui remplace la roue plate. Pour chaque point des courbes primitives, on a une 
cremaillere et des roues cylindriques virtuelles differentes. Le notnbre de dents de la roue de 
substitution en un point P’ quelconque, generatrice R’, sur la ligne primitive se trouve par : 

z v i = zi/(cos 3 /?’ cos^i) z v2 = z 2 /(cos 3 /?’ cos<%), (20. 14.3) 

avec : w n ’ = (2 R7z p ) cos/?’, 

et . d\ \ III n Zyj, cl v 2 III n Zy 2 , 

etlepas: p’ = nm n \ 

20.4.4 HAUTEURS DES DENTS 

Les dimensions de la denture a hauteur constante sur tout la longueur s’etablissent en 
partant du module normal au milieu de la largeur de la denture. La point P est assez voisin du 
milieu de la largeur de denture pour que l’on puisse admettre le module m v comme module 
tnoyen. Les dimensions normalisees, arrondies a 0, 1 mm, sont les suivantes : 

saillie : h a = m p , 

creux : hf = 1,15 h d + 0,35 mm, 

hauteur de dent : h = h a + hf = 2, 15 m p + 0,35 mm. (20. 14.4) 
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L’angle de pression reel ou normal vaut a = 20°. L’arrondi au pied de dent est impose par 
l’arrondi sur les couteaux r w . Les dimensions des diverses generatrices des roues sont : 
generatrice primitive : R = 0,5 rL/siruL, 

largeur de la denture : b ~ 0,285 R, (arrondir au mm), 

generatrice interieure : /?, = R - b, 

generatrice de calcul : R p « R - 0,415 b. 

20.4.5 DEPORT DE DENTURE 

Pour eviter 1’ interference au taillage du pied de dent de la plus petite des roues 1, il faut 
deplacer les profils de la roue plate tout en gardant aux lignes primitives leurs positions 
fondamentales. La somine des coefficients de deport doit etre nulle. On obtient ainsi une 
denture deportee sans variation d’angle des axes. Par convention, le deport est dit positif 
lorsque la ligne de reference est exterieure au cercle primitif et vice versa. Pour determiner le 
deport a prevoir, il faut calculer le creux maximum pour lequel la limite d’ interference est 
atteinte sur le cone complementaire interieur de la plus petite des roues. Si R, est le rayon de 
la generatrice interieure, le rayon du cone primitif interieur est rn = R, sindi. 

Le creux maximum sans interference, sur la roue 1 , se trouve par : 

2 3 

hn ’ = r,i (1 - cos'«)/(cos /?; cos^i) + r aw (1 - sina), 

hn = R{ [(1 - cos 2 a) tan£i]/cos 2 /?i + r aw (1 - sina), (20.14.5) 

a etant l’angle de pression reel, $ l’angle de spirale interieur et r aw le rayon d’arrondi des 
couteaux. Cette methode tient compte seulement de 1’ interference au taillage. 

En exprimant par Ah = x m le deport de denture, les dimensions des hauteurs de dent des deux 
roues sont : 

saillie : /z a i = h a + Ah, h a2 = h a - Ah, 

creux : hn = hf - Ah, hn = h{+ Ah. 

L’epaisseur de dent doit etre suffisamment grande sur les cercles de tete, cette epaisseur etant 
atteinte par une correction d’epaisseur A.v en deplacant le pro (il de la roue plate dans le sens 
longitudinal. Pour les engrenages failles avec les tetes EN, la correction d’epaisseur vaut : 

As = 0,02 (1/tan^i -1) m p . (20.14.6) 

Quelle que soit la grandeur des corrections, les dentures des roues 1 et 2 restent rigoureuse- 
ment conjuguees. 

20.4.6 ETUDE DE L’ENGRENEMENT 

L’angle de pression apparent en un point P’ quelconque de la courbe primitive tnediane 
est donne par 1’ expression : 

tana’ = tana/cos/?’. (20.15.1) 

Les lignes d’action sont detenninees sur le developpement des cones complementaires selon 
le trace approche de Tregold. Le calcul du rapport de conduite devient setnblable a celui des 
engrenages concourant a denture inclinee en se servant des notnbres de dents virtuels, des 
saillies et des angles de tete reel. 

Angle de pression de tete : cosa av i = r/bvi/r/avi cos « av 2 = dh v i/d aw 2 , (20.15.2) 

Rapport de conduite partiel : s va i = z v \ (tana av i - tana n )/(2 re), 

£v «2 = z V 2 (tana av2 - tan« n )/(2 n), (20.15.3) 

&va fival £va2- (20.15.4) 



Rapport de conduite total : 
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Les dimensions proposees par le fabricant permettent d’atteindre surement un rapport de 
conduite suffisant. 

20.4.7 RECHERCHE DES DIMENSIONS GEOMETRIQUES 

Les dimensions fondamentales utilisees dans le calcul et la definition des grandeurs 
geometriques des dentures sont donnees dans ce chapitre. Les diametres exterieurs du pignon 
et de la roue sont dictes par le choix des nombres de dents et le module apparent. Le module 
apparent peut etre quelconque, la seule condition a remplir est qu’il puisse se fabriquer par 
l’outillage a disposition. La figure 20.18 donne quelques indications pour le choix du nombre 
de dents et le diametre du pignon 1 en fonction du couple a transmettre et du rapport 
d’engrenage. 





Figure 20. 1 8 Diametre primitif du pignon en fonction du couple a transmettre 
Valeurs indicatives pour le nombre de dents du pignon 



Les relations geometriques proposees sont basees sur les engrenages a axes concourants du 
type N 1 . Sur la figure 20. 16, E y est le rayon du cercle de la roulette d’une epicycloide et Eb est 
le rayon de la roulette correspondante. On a done : 

Ey/Eb z p /z w , 

Et comine precedemment : E y = 0,5 m p z p et Eb = 0,5 m p z w . 

Ces relations signifient qu’un multiple du pas p p = n m p est contenu dans la peripherie des 
deux cercles, done ces cercles roulent l’un sur l’autre sans glisser. En considerant les deux 
triangles PCM 0 et PM 0 0 sur la figure, nous pouvons ecrire : 

Tb r w Eb Tb Ey . 

II en resulte : R p - E y 2 = r w 2 - Eb 2 et R p 2 - r w 2 = E y 2 - Eb 2 = (0,5 m P Y (z p 2 - z w 2 ). 

Le module de calcul m p se trouve par 1’ expression : 

(0,5 m p f = (R p 2 - r w 2 )/(z p 2 - z w 2 ). 

L’ angle de spirale de la denture au point de calcul se trouve par : 
cos/ip = Ey/R p = 0,5 nip z p IR p . 

Partant du point de calcul sur la generatrice de rayon R p , nous pouvons detenniner l’angle de 
spirale a tout endroit voulu de la largeur de la dent, en particulier sur la generatrice moyenne 
de rayon R m . Le module normal se trouve par : m m = (z/z p ) R m cos/i m . La precision de cet angle 
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ne doit pas etre poussee trop loin, le mode d’emploi du fabricant reproduisant un graphique 
permettant de trouver cet angle. 



Tableau 20.6 

Denture spiro-conique Eloi'de : Tetes a tailler normalisees EN 



Tete 

A 

Tailler 


Couteaux 


Module 

Normal 


E b w 


R w 2 


^aw 


h w 


E 


Section 
B x H 




EN 39/2 


2.10. .2.65 


3.5 


1533.25 


0.70 


103.3 






EN3-39 


EN 39/3 


2.35. .3.00 


4.0 


1537.00 


0.75 


103.3 


6.1 


8x11 




EN 39/5 


3.00. .3.75 


5.0 


1546.00 


0.90 


104.0 








EN 44/1 


2.10. .2.65 


4.7 


1958.09 


0.70 


104.0 






EN4-44 


EN 44/3 


2.65. .3.35 


6.0 


1972.00 


0.80 


104.5 


7.9 


8x11 




EN 44/5 


3.35. .4.25 


7.5 


1992.25 


0.95 


105.0 








EN 49/1 


2.35. .3.00 


5.3 


2429.09 


0.75 


105.2 






EN4-49 


EN 49/3 


3.00. .3.75 


6.7 


2445.89 


0.90 


105.7 


8.8 


9x12 




EN 49/5 


3.75. .4.75 


8.4 


2471.56 


1.05 


106.3 








EN 55/1 


2.65. .3.35 


6.0 


3061.00 


0.80 


106.4 






EN4-55 


EN 55/3 


3.35. .4.25 


7.5 


3081.25 


0.95 


106.9 


10.1 


11x14 




EN 55/5 


4.25. .5.30 


9.5 


3115.25 


1 . 15 


107 . 6 








EN 62/1 


3.00. .3.75 


8.4 


3914.56 


0.90 


107 . 6 






EN5-62 


EN 62/3 


3.75. .4.75 


10.5 


3954.25 


1.05 


108.3 


13.3 


11x14 




EN 62/5 


4.75. .6.00 


13.3 


4020.89 


1.25 


109.0 








EN 70/1 


3.35. .4.25 


9.4 


4988.36 


0.95 


109.1 






EN5-70 


EN 70/3 


4.25. .5.30 


11 . 8 


5039.24 


1 . 15 


109.8 


14 . 9 


12x16 




EN 70/5 


5.30. .6.70 


14 . 9 


5122.01 


1.40 


110.7 








EN 78/1 


3.75. .4.75 


10.5 


6194.25 


1.05 


110.8 






EN5-78 


EN 78/3 


4.75. .6.00 


13.3 


6260.89 


1.25 


111.5 


16.7 


14x18 




EN 78/5 


6.00. .7.50 


16.7 


6362 . 89 


1.50 


112.5 








EN 88/1 


4.25. .5.30 


11 . 8 


7883.24 


1 . 15 


112 . 9 






EN5-88 


EN 88/3 


5.30. .6.70 


14 . 9 


7966.01 


1.40 


113.7 


18.7 


16x21 




EN 88/5 


6.70. .8.50 


18.7 


8093.69 


1 . 65 


114 . 8 








EN 98/1 


4.75. .6.00 


13.3 


9780.89 


1.25 


113.3 






EN5-98 


EN 98/3 


6.00. .7.50 


16.7 


9882 . 89 


1.50 


114.3 


19.5 


16x21 




EN 98/4 


6.00. .7.50 


18.7 


9953.69 


1 . 65 


114 . 8 






EN6-110 


EN 110/1 


5.30. .6.70 


17 . 9 


12420.41 


1.40 


113.7 


23.7 


16x21 




EN 110/3 


6.70. .8.50 


22.5 


12606.25 


1 . 65 


114 . 8 






EN7-125 


EN 125/1 


6.00. .7.50 


23.4 


16172.56 


1.50 


114.2 


28.3 


16x21 




EN 125/2 


6.70. .8.50 


26.2 


16311.44 


1 . 65 


114 . 8 







20.4.8 CHOIX DE LA TETE A TAILLER 

Lorsque la denture est sollicitee par les couples sur les deux arbres, les portees, surfaces de 
contact entre les flancs, se deplace vers l’interieur. C’est la raison pour laquelle la generatrice 
de calcul est choisie plus grande que la generatrice moyenne : R p = R - 0,415 b > R m . La tete a 
tailler a choisir pour la denture retenue doit se situer dans la gamme des outils a disposition. 
La figure 20.19 donne en abscisses 1’ angle de spirale de calcul et en ordonnees le rayon de la 
generatrice de calcul. Connaissant R p , le graphique montre qu’il existe plusieurs tetes a tailler 
pouvant entrer en ligne de compte. L’angle de spirale de calcul devrait se situer entre 30° et 
45°. Les valeurs a droites du graphique represented i%. Les tetes a tailler sont designees par 
EN suivi du nombre de groupes de couteaux, chaque groupe comprenant un ebaucheur, un 
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finisseur exterieur et un finisseur interieur. Chaque tete a tailler peut etre equipee de 2 ou 3 
types de couteaux, designes par les chiffres 1 a 5 apres la barre oblique dans le tableau. 




Figure 20.19 Choix de la tete a tailler EN en fonction du rayon /s’,, et de Tangle de spirale 

La figure 20.20 represente le nombre de dents de la roue plate z p en fonction de Tangle de 
spirale f5 v pour divers types de couteaux allant de 1 a 5. A partir de ces deux valeurs, le point 
figuratif sur le graphique est situe dans une surface oblique indiquant le nombre de couteaux 
de la tete a tailler. Ce choix etant fait, le tableau 20.5 toutes les caracteristiques de Toutil EN, 
valeur de i%, nombre de couteaux. L’indice w du tableau se rapporte a Toutil et dcfinit les 
grandeurs E bw , r w 2 , r aw , h w , E. 




Figure 20.20 Choix du type de couteaux en fonction du nombre de dents zp 

Connaissant les diverses caracteristiques de la tete de taillage, soit r w (r w selon le tableau), le 
nombre de groupes z w , il est possible de trouver le module de calcul par la relation citee, soit : 

(0,5 m v f = (R p 2 - r w 2 )/(z P 2 - z w 2 ), 
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d’ou le module de calcul m p . L’angle de spirale sur la generatrice de calcul peut alors se 
trouver par 1’ expression : 

cos/?p 0,5 m p Zp/Rp — /( ' .... et [>■ ■ .... 

20.4.9 INCLINAISON DE LA TETE A TAILLER 



Si la roue 2 a tailler est tres plate, la rotation de la tete de taillage avec ses couteaux 
pourrait provoquer une interference d’usinage a l’exterieure de la zone prevue. Si ce 
phenomene intervient, il faut incliner la tete de taillage de C°. Les angles recommandes sont 
0°, 1,5° ou 3°. La methode de calcul proposee consiste a essayer ces trois angles. 

1 . Calcul des trois constantes Cy 

Le plus grand angle du cone est limite par l’angle du cone de tete, soit <5 a2 . Pour trouver la 
plus grande hauteur de dent admissible, on pose 8 a 2 = 62 ct on determine successivement les 
grandeurs Cy en fonction de n> et de /%, correspondant a des inclinaisons de 0°, 1,5° et 3°. Ces 
grandeurs represented une hauteur de dent de calcul h ’. Les angles [C ct &i doivent s’ exprimer 
en radians. 



c 



0 , 0 ' 



= h' o« = 



1,6848 + 



2,9758/?; -6, 1798/? p +3,9746 



1,5924 — <5 



• 7,55(/? p - 0,6458)- (1,23 -S t2 ) 



a2 



r =h' = 

M,5° n 1,5° 



1,8625/? 2 -4,0347/? +2,863 . * . 

1,8606 + p , . — p 16,0858(/7 p - 0,6807) • (1,3 137 - S a2 ) 



1,6324 



a2 



C = h' 

^3 0 ° 1 no 



3,0° 



0,7 11 8/?; -1,968 l/? n + 1,8991 , w 

L8924 + — 11 _ p 15,1010(/7 p - 0,6807) • (1,4 197 - 8 a2 ) 



1,6825 — <5. 



a2 



2. Calcul de la hauteur de dent 

Ce calcul correspond aux trois grandeurs proposees, soit : 

- saillie : h a = m p (arrondie au 0, 1 mm inferieur), 

- creux : hf = 1 , 1 5 h a + 0,35 (arrondie au 0, 1 mm inferieur), 

- hauteur : h = h a + hf. (h a mm = 0,9 m p si necessaire). 

3. Test de / ’interference 

Ce teste consiste a comparer les trois valeurs obtenues par les relations proposees pour 
0,0°, 1,5° et 3,0°. 

Des que C,° = h’> h, alors l’inclinaison de la broche est egale a i°. 

L’inclinaison de la broche modifie l’angle de pression de taillage : 

- sur le flanc actif ou porteur, l’angle est augmente de A a = i°, 

- sur l’autre flanc, il est diminue de la meme quantite. 



20.4.10 CALCUL DES AUTRES GRANDEURS GEOMETRIQUES 

Le calcul est poursuivi en determinant les grandeurs sur la generatrice interieure, soit : 

- longueur E x et E y : E x = 0,5 m p (z p +z w ) et E y = 0,5 m p z p , 

- longueur Eb : Eb = Eb w selon table et r w 2 = zyf+Eb 2 , 

- angle de spirale interieure : cost//, = (R 2 +E x 2 -r w 2 )/(2 R, E x ), 
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tan/?; = (R-E y cos^)/(E y sin i//,), 

2 2 2 

- angle de spirale moyenne : cos(// m = (R m + E x -r w )/( 2 i? m £/), 

tan//'; (i? m -Ey COS (//;;;) (liy 5 i 11 (,/| ] |) . 

- module reel moyen : m mn = 2 /? m cos/i ni /z p , 

- rapport des modules : = mjm p = (R, cos/1, )/(/?p cos/l p ), 

- module reel interieur : /« ni = & b m p . 

La determination des conditions de deport s’effectue sur la generatrice interieure compte tenu 
de l’arrondi de tete de l’outil. En suivant les formules proposees, on obtient sur le pignon des 
dents sans interference au pied de dent. La correction d’epaisseur de dent Ax produit une 
egalisation de l’epaisseur de pied de dent sur le pignon et sur la roue. Le jeu nonnal depend 
de la grandeur de l’engrenage. II est souvent fonction du module de calcul. La valeur 0,05 tint 
compte des dilatations thermiques. Ces diverses grandeurs se trouvent par les relations 
suivantes. 

- Grandeurs auxiliaires : k\ = sin(Y/ J -i°) et ki = kb (R P /Ri) cos/i p , 

- hauteur provisoire : hn ’ = (ki/lo) 2 R\ tandi + 0,65 r aw , 

- deport : x m = hf-hn (arrondi au 0,1 mm superieur), 

- saillies corrigees : h a \ = h a + x m et h a 2 = h a -x m, 

- creux corriges : hn = hi - x m et hn = hf + x m, 

- correction d’epaisseur : Ax « (m p /50) (l/tandi - 1), 

- jeu normal : j n ~ 0,05 + 0,03 m p . 




Figure 20.21 Representation d’un engrenage spiro-conique avec un angle des axes de 90° 

20.4.11 EXEMPLE DE DETERMINATION DE LA GEOMETRIE 

Soit a concevoir un engrenage concourant a denture spiro-conique dans les conditions 
suivantes : 

- nombre de dent du pignon : zi = 1 1, 

- nombre de dents de la roue : zi = 37, 

- angle des axes : 2i=90 o , 

- diametre de la roue 2 : cR = 150 mm. 
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Recherche des dimensions geometriques de / ’engrenage 

La recherche des grandeurs nominales est simplifiee par la perpendicularite des axes. 

- diametres primitifs : roue d 2 = 150,000 pignon d\ = 150 1 1/37 = 44,595 

- angle des cones : roue <^ = 73,4429° pignon 8\ = 16,5571° 

- roue plate : z p = (1 1 2 + 37 2 ) 0 ' 5 = 38,6005 generatrice R = 0,5 150 z p /z 2 = 78,244 

- largeur de la dent : b = 0,285 78,244 « 22 mm 

-generatrices: R t = R - b = 56,244 R m = R - 0,5 b = 67,244 

R P = R- 0,415 6 *69,1 => R p = 69,1 

- choix de la tete : de la figure 20.19 avec Rp = 69,1 => r h = 39 et fd p * 34,4° 

du tableau 20.5 : tete a tailler EN-39, z w = 3 

- choix des couteaux : de la figure 20.20 avec z p = 38,6 et /3 P = 34,4° => type 3 done EN 39/3 

du tableau 20.5 : E bw = 4,0 r w 2 = 1537 r aw = 0,75 

- module de calcul : (0,5 m p ) 2 = (69, l 2 - 1537)/(38,6005 2 -3 2 ) => 

0,5 m p = 1,47859 et m p = 2,95718 

- angle de spirale : cos/? p = 1,47859 38,6005/69,1 =^> /3 P = 34,3132° 

- hauteur de dent : 6 a = »7 p «2,9 /if = 1,15 3,0 + 0,35 = 3,6 6 = 6,5 

- inclinaison de la tete : Co,o° = 6,517 > h pas d’inclinaison de la broche de taillage 

- grandeurs E y = 1,47859.38,6005 = 57,074 E bw selon tableau = 4,0 

auxiliaires : E x = E y + E bw = 61,074 r w 2 = 39 2 + 4 2 = 1537 

cos w = 5356,4/6870,1 =i> ^ = 38,7698° 

tan^ = 11,745/35,739 => (5\ = 18,1923° 

kb = 56,244 cosy0, / 69,1 cos J3 P = 0,9362 

ki = sin(20° - 0,0°) = 0,34202 k 2 = 0,93621, 2286 cos fd p = 0,9500 

- hauteur : 6 fl ’ = (0, 34202/0, 950) 2 R x tan/), + 0,65 0,75 = 2,65 

- deport de denture : x m = 3,6 - 2,65 = 0,95 => xm = 1,0 

- saillie : 6 al = 2,9 + 1,0 = 3,9 6 a2 = 2,9 - 1,0 = 1,9 hi = 6,5 

- creux : h n = 3,6 - 1,0 = 2,6 6 G = 3,6 +1,0 = 4,6 h 2 = 6,5 

- correction epaisseur : As = (1/tanAi - 1) 2,95718/50 = 0,2 

- jeu normal : j„ = 0,05 + 0,03 . 2,95718 = 0,14. 

Cetde mobile 



\ Profll de la dent 

\ 

\ 



Engrenage splro-conlque 

Eloide Oefllkon, type EN Denture sur la roue plate Construction de profll radial de la dent 

Figure 20.22 Profll d’un engrenage spiro-conique Eloide 
Construction du profll longitudinal de la denture en epicycloi'de allongee 
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CHAPITRE 21 



CONTROLES DES ENGRENAGES PARALLELES 

ET CONCOURANTS 



Ce chapitre traite le controle des engrenages a axes paralleles et concourants. Le controle 
des engrenages cylindriques a axes paralleles et des engrenages coniques a axes concourants 
equipes de denture droite, inclinee ou spirale comporte la recherche des efforts appliques sur 
les roues, le calcul de la contrainte de flexion dans la section d’encastrement au pied de la 
dent, la recherche de la pression superficielle sur les flancs porteurs, [’estimation des pertes, 
de l'usure, de fechauffement et du rendement global de ces engrenages. 



21.1 EFFORTS SUR LES ENGRENAGES 

La recherche des efforts sur la denture et sur les roues est basee sur une transmission sans 
perte entre le pignon, la roue ou la couronne. La difficulty majeure du calcul consiste a 
estimer au plus juste la puissance ou les couples reellement transmis en service dans des 
applications connues ou primitivement inconnues des engrenages. 

21.1.1 PUISSANCES ET COUPLES SUR LES ROUES 

Les forces sur la denture se trouvent a partir de la puissance a transmettre, de la frequence 
de rotation et d'efforts additionnels. La puissance a prendre en consideration correspond a la 
puissance nominale calculee a partir de la charge maximale en service sur la transmission. En 
concentrant l’etude sur un engrenage constitue seulement par deux roues dentees, la puissance 
introduite P\ sur l'arbre moteur, tournant a la frequence de rotation n\, est egale a la puissance 
Pi sur l'arbre mene, tournant a la frequence de rotation ni, si l'on neglige les pertes entre les 
dentures et dans les appuis. Les relations generates deviennent : 

Pi = Pi, 



avec : 


P i = Mi coi 


et 


Pi — Mi co 2 , 




et : 


coi = 2 7t n i 


et 


C0 2 = 2 71 Hi, 




d'ou : 


Mi oo i = M 2 co 2 


et 


Mj co 2 n 2 

nr 


(21.1.1) 



M 2 co j n x 



Pour une transmission a roues cylindriques ou coniques, a axes paralleles ou concourants, le 
rapport des couples peut s'exprimer egalement en fonction du rapport des nombres de dents 
par : 

M 2 = (z 2 /zi)Mi. (21.1.2) 

Dans le controle de la resistance de la denture et de la pression superficielle, les couples 
trouves a partir de la puissance nominale sont corriges par deux facteurs : 

1 . le facteur d’application de la charge tenant compte de la variation des couples exterieurs en 
fonction des types de machines motrice et receptrice. 

2. le facteur de charge dynamique tenant compte des particularites mecaniques internes des 
transmissions a roues dentees. 
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21.1.2 ENGRENAGES PARALLELES A DENTURE DROITE 

Les engrenages paralleles a denture droite presentent quelques proprietes particulieres a 
discuter avant tout calcul des efforts ou controles mecaniques. Si le frottement entre les flancs 
est neglige, la force resultante sur la denture reste constamment normale aux surfaces 
portantes en developpante de cercle et cette force est situee dans le plan d’action de 
l’engrenage ou dans la vue apparente tangente aux deux cercles de base. II s'ensuit que pour 
une puissance donnee sur les arbres, cette force ne depend pas directement des coefficients de 
deport adoptes dans la geometrie. 




Figure 21.1 Force normale sur la denture droite dans les zones a contact simple et double 

21.1.2.1 ZONES DE CONTACT SIMPLE ET DOUBLE 

Observons les conditions de transmission du mouvement et de la puissance entre les deux 
roues cylindriques a denture droite. Lorsque les dentures sont en contact sur la ligne des 
centres 0 \ 02 , les flancs de la paire de dents supportent entierement la force normale Fu = F >2 
si le rapport de conduite est inferieur a 2, ce qui est le cas usuel. La longueur de conduite de 
l’engrenage exterieur ou interieur se trouve par : g = a p\,. Un deplacement vers la gauche de la 
denture du pignon ne modifie pas immediatement cette condition de transmission sur une 
paire de dents. Tant que la distance E 2 P est inferieure au pas de base ph = n m cosa, une seule 
paire de dents reste en contact. L'engrenement se situe dans la zone dite de contact simple. 

Des que la distance E 2 P est egale ou superieure au pas de base, une seconde paire de dents 
participe a la transmission du mouvement et de la puissance. L'effort nonnal Fu ou F >2 se 
repartit sur les deux paires de dents. L'engrenement se trouve dans la zone du contact double. 
Dans la transmission par roues dentees droites, l'effort normal se repartit entre deux paires de 
dents lorsque le point de contact se situe vers les points extremes E\ et E 2 . Dans la partie 
centrale de la longueur de conduite, une seule paire de dents intervient dans la transmission du 
mouvement et de la puissance. 

21.1.2.2 VALEUR DES FORCES SUR LA DENTURE 

Supposons un engrenage constitue seulement des deux roues : un pignon 1 et une roue 2. 
La force nonnale totale sur le ou les flancs de la denture F> se trouve a partir du couple sur les 
roues et des diametres de base par : 

F b i = F b2 = 2 Mj/4i = 2 M 2 /d h2 . (2 1 .2. 1) 

Cette force totale est decomposee en deux composantes rectangulaires lorsque son point 
d'application se trouve exactement sur la ligne des centres, done au point primitif C : 

- une composante tangentielle : F', 

- une composante radiale : F r '. 
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Equlllbre du plgnon 1 



Figure 21.2 Efforts et equilibre du pignon 1 et de la roue 2 a denture droite 

Les composantes sur la ligne des centres valent : 

1 . Composante tangentielle : F t \ = F t { = 2 M\ld\ = 2 Mjidi, (2 1 .2.2) 

2. Composante radiale : F t \ = F r o' = F t i' tana (2 1 .2.3) 

3. Force normale totale sur les dents : FU = F b 2 = F t i'/ cosa'. (2 1 .2.4) 

L'equilibre du pignon et de la roue isoles pennet de placer sur chacune de ces pieces les forces 
sur la denture, les couples rnoteur et resistant, les reactions d’appui aux centres 0\ et Oi. 

Remarque importante : La decomposition de la force normale totale Fn ou F >2 en deux 
composantes rectangulaires depend du point choisi sur le ligne de conduite. Si l'une des roues 
est en contact avec plusieurs autres roues, toutes les forces normales sont tangentes au cercle 
de base des developpantes de cercle. 

21.1.2.3 MOYENS POUR AMELIORER LA TRANSMISSION DES COUPLES 

La discussion sur la repartition de la charge entre les deux roues sur la longueur de 
conduite presuppose une denture parfaite et aucune deformation des dents sous charge. Ces 
conditions particulieres permettent d’admettre que dans la zone de double conduite, la force 
normale appliquee sur chaque paire de dent vaut la rnoitie de la force normale totale, soit 72 
Fb dans les troncons de conduite EiB et DE\. Dans la zone a contact unique, la force normale 
est egale a Fb, tronQon BCD figure 21.3 a gauche. Corntne le rayon de courbure varie en 
fonction de la position du point de contact, la pression hertzienne est particulierement elevee 
aux points situes sur les cercles de tete, voir ligne mixte sur la figure. 



de 

pression hertzienne 



Figure 21.3 Repartitions de la force normale F\) sur la ligne de conduite F \ Fi 

Pour eviter deux sauts brusques de l’efforts normal, engendrant immanquablement des ondes 
de chocs et des vibrations, il serait interessant de pouvoir repartir progressivement l'effort 








Equlllbre de la roue 2 
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normal dans la zone de double contact. La figure 21.3 a droite montre une repartition 
trapezoidale de l’efforts normal : 

- progression lineaire sur le troncon E 2 B de zero jusqu'a Ft,, 

- effort normal Fb constant dans le troncon BCD, 

- diminution progressive sur le troncon DE\ de la force Fb jusqu'a zero. 

Dans la zone a variation lineaire, la charge se repartit sur les deux paires de dents, la paire 
avant diminuant sa charge, la paire arriere augmentant la force normale. Cette repartition ne 
peut se realiser que par une correction du profil des flancs en developpante de cercle. 

21.1.3 ENGRENAGES PARALLELES A DENTURE HELICOID ALE 

Dans une transmission parfaite du mouvement, de la puissance et des couples entre deux 
roues cylindriques a denture helicoidale, la resultante des forces normales elementaires entre 
les deux denture se trouve par sommation dans le plan d’action. Pour simplifier la rnise en 
equilibre des roues, on admet generalement une force resultante concentree au milieu de la 
largeur b des roues. Contrairement a la denture droite et si le recouvrement est suffisant, il n'y 
a pas de zones a simple contact dans ce type de denture. 

La force normale resultante sur la denture Fb n est inclinee dans l'espace par l’effet de la forme 
helicoidale de la dent et par Tangle de pression de fonctionnement. Cette force totale se 
decompose en trois composantes : 

- une composante tangente au cylindre primitif de fonctionnement : F t ', 

- une composante radiale dirigee vers Tinterieur de la roue : F r ', 

- une composante axiale, parallele a l'axe de rotation de la roue : F x '. 

La composante tangentielle F t ' est la seule force qui s'oppose au couple applique sur l'axe de 
la roue. Elle se calcule par : 

F t f = Fa = 2 M\/d\ = 2 M 2 /d 2 '. (2 1.3.1) 




Figure 21.4 Efforts et equilibre d'une roue a denture helicoidale 

Les autres composantes de la force normale totale sur la dent se trouvent par les expressions 
suivantes : 

1 . Composante radiale : F r f = F r2 = F t f tana t ', (2 1 .3.2) 

2. Composante axiale : F x i' = F x2 = F t f tanp '. (21.3.3) 

La force normale totale sur la dent peut se trouver a partir des trois composantes ou de la 
composante tangentielle par : 

|Fbn| = { Ft ’ 2 + F r ’ 2 + F x ' 2 } 0,5 = Ft'/(cosp cosa n '). 
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Le choix d’une denture en chevron sur les roues pennet d'absorber la poussee axiale produite 
par la composante F x . Par contre, si cette poussee n’est pas compensee, elle produit un 
moment supplemental dans fequilibre de la roue que nous voulons noinmer moment de 
basculement. Ce moment a tendance a faire basculer la roue autour d’un axe perpendiculaire a 
l’axe de la roue. Ce moment vaut : 

1. Moment de basculement sur le pignon 1 : Mu = '/2 d\ F x \, (21.3.4) 

2. Moment de basculement sur la roue 2 : M\& = '/2 d 2 F x2 . (2 1.3.5) 

Les forces et couples sur les roues cylindriques a denture droite ou helicoldale interviennent 
dans le controle des engrenages, dans la recherche des equilibres des arbres et la valeur des 
efforts aux appuis. L’inversion du sens du couple moteur inverse toutes les forces compo- 
santes sauf la composante radiale F r ’ qui conserve son sens vers l’axe de la roue. Dans la vue 
de gauche, la resultante des composantes F x et F r ’ coupe l’arbre supportant la roue en un point 
ou le moment flechissant dans cette vue est nul. 

21,1.4 ENGRENAGES CONCOURANTS A DENTURE DROITE 

Supposons un engrenage concourant compose seulement de deux roues coniques : un 
pignon 1 et une roue 2. Lorsque les deux roues coniques a denture droite sont en contact, 
faction de la dent de la roue motrice sur celle de la roue entrainee se traduit par une force 
resultante normale Fbn somine des actions elementaires des flancs fun sur f autre. Pour 
simplifier la recherche de fequilibre, nous admettons cette resultante placee au milieu de la 
largeur commune b de la denture au diametres d m . Les diametres primitifs moyens se trouvent 
par : 

- pignon : d m \ = d\ R m /R e - roue : d m2 = d 2 R m /R e , 

avec : R e = 72 7i/sin5i = 72 7 2 /sin8 2 , 

et : R m = R e - b/2. 

Le couple sur l’arbre du pignon etant M\ et celui sur la roue M 2 , les forces spatiales Fb n i = Fh n2 
= Fbn se laissent decomposer en trois composantes situees : la composante tangentielle dans le 
plan des cones complementaires moyens done dans la section virtuelle, fautre composante de 
la force normale totale etant projetee suivant les directions radiale et axiale de la roue. Les 
symboles utilises sont : 



- composante tangentielle : 


Ft, 


- composante radiale : 


Fr, 


- composante axiale : 


F x . 



La composante tangentielle compense le couple applique sur la roue. Cette composante, 
identique sur les deux roues, se trouve par : 

F n = F t2 = 2 M\!d m \ = 2 M 2 !d m2 . (2 1.4.1) 

La seconde composante de la force totale se trouve dans le plan defini par Fb n et F t et sa 
direction n’est ni radiale, ni axiale par rapport aux axes des roues coniques. Elle est 
decomposee en une composante radiale et une composante axiale. La figure 21.5 montre cette 
operation et pennet de trouver les relations : 

1. Composantes radiales : FV^Futana cosSi, 

F v2 = F i2 tana cosS 2 . (2 1 .4.2) 

2. Composantes axiales : F x i=F t itana sinSi, 

F x2 = F t , 2 tana sinS 2 . (2 1 .4.3) 
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Figure 21.5 Efforts et composantes sur les roues coniques droites d'un engrenage concourant 

Dans un engrenage concourant droit avec un angle des axes E = 90°, le module de la 
composante axiale sur le pignon 1 est egal a celui de la composante radiale sur la roue 2 et le 
module de la composante radiale sur le pignon 1 est egal a celui de la composante axiale sur 
la roue 2 : 

Si E = 90° = l /2 n, alors : |F r i| = F X 2 | et |F x i| = \F r2 \ . 

Par contre, si les axes ne se croisent pas a angle droit, les composantes sont toutes differentes, 
voir figure 21.5. Les composantes radiales sont toujours dirigees vers l'axe de la roue conique, 
les composantes axiales vers fexterieur du cone. Les composantes axiales engendrent un 
couple de basculement sur les arbres : 

1. Moment de basculement sur le pignon 1 : Mm = '/2 d m \ F x i, (21.4.4) 

2. Moment de basculement sur la roue 2 : Mm = */2 d m2 F x 2 . (2 1 .4.5) 

Sur la ligne d'action de la resultante des composantes radiale et tangentielle, soit au sornmet 
de la generatrice du cone complementaire moyen, le moment flechissant dans l'arbre est nul 
dans la vue de face en l’absence d'un appui exterieur. 

20.1.5 ENGRENAGES CONCOURANTS A DENTURE INCLINEE 
OU SPIRO - CONIQUE 

Supposons un engrenage concourant compose seulement de deux roues coniques a denture 
inclinee ou spiro-conique : un pignon 1 et une roue 2. Lorsque les deux roues coniques a 
denture inclinee sont en contact, faction de la dent de la roue motrice sur celle de la roue 
entrainee se traduit par une force normale resultante Fb n somine des actions elementaires des 
flancs fun sur f autre. Pour simplifier la recherche de fequilibre, nous admettons aussi cette 
resultante placee au milieu de la largeur commune b de la denture. Les diametres primitifs 
moyens se trouvent par : 

- pignon : d m \ = d\ RJR e - roue : d m2 = d 2 RJR e , 

avec : Re = 72 Ji/sin8i = 0,5 d 2 l?>mS) 2 , ( R e = R pour les spiro-coniques) 

et : R m = R e - b/2. 
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21.1.5.1 CONVENTION DE SIGNES POUR LES COMPOSANTES 

Rappelons le sens du flanc conique incline sur les roues en se placant devant la pointe du 
cone de la roue. Le sens est a droite lorsque le flanc toume dans le sens horaire en se 
deplacant vers le plan primitif de la roue; il est a gauche si le flanc tourne dans le sens 
antihoraire. Par convention, les signes attribues aux composantes sont : 

- composante radiale : positif vers l'axe de la roue, negatif dans le sens contraire. 

- composante axiale : positif si elle est dirigee vers le plan primitif de la roue, negatif 

si cette composante est dirigee vers le soinmet du cone. 





Figure 21.6 Convention pour les signes des composantes radiale et axiale, sens des helices 

Cette convention de signe est aussi appliquee aux composantes radiale et axiale des roues 
coniques a denture curviligne. 

21.1.5.2 COMPOSANTE TANGENTIELLE 

Le couple sur l’arbre du pignon 1 etant M\ et celui sur la roue M 2 , les forces spatiales Fb n i 
= Fbn 2 = Fbn se laissent decomposer en trois composantes : 

- une composante tangentielle : F t , 

- une composante radiale : F r , 

- une composante axiale : F x . 

La composante tangentielle compense le couple applique sur la roue. Cette composante, 
identique sur les deux roues, se trouve par : 

F t i = F t2 = 2 M\/d m i = 2 M 2 /d m2 . (21.5.1) 

Le sens de cette composante est impose par le couple moteur ou le couple resistant sur l’arbre 
de la roue. 

21.1.5.3 COMPOSANTES RADIALE ET AXIALE 

La recherche des composantes radiale et axiale sur les roues admet que les divers angles et 
diametres correspondent au developpement geometrique donne dans les sous chapitres sur les 
dentures inclinees et spiro-coniques. La figure 21.7 represente une roue conique a denture 
inclinee avec sens de l'inclinaison a gauche. La force totale Fb n est seulement visible dans la 
section virtuelle inclinee de Tangle p m effectuee perpendiculairement au flanc de la dent. Cet 
angle se trouve par : 

sinp m = sinPe / (1 - '/2 b/R e ). (21.5.2) 

Dans la vue perpendiculaire a la generatrice primitive, la force tangentielle apparait en vraie 
grandeur. Dans la section apparente moyenne, tangente au cone complementaire moyen, cette 
composante est perpendiculaire au plan vertical dans la roue. La recherche des deux autres 
composantes s'effectue a partir de la composante tangentielle. La force nonnale totale vaut : 
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^bn = F { / (cospm cosa nP ), (21.5.3) 

Tangle de pression reel a n p etant impose par l'outil de taillage. 

Les composantes "radiales" designees par F rv dans la section virtuelle, par F m dans la section 
apparente moyenne sont egales et se trouvent par : 

F„ = F rm = Fbn sina n p = F t tana tm = F t tana n p/cosp m . (2 1.5.4) 

L'autre composante placee sur la generatrice primitive se calcule par Texpression : 

F xc = F t tanp m . (21.5.5) 




Figure 21.7 Force totale et composantes sur une roue conique a denture inclinee 
(Les forces sont analogues sur la denture spiro-conique) 



Dans la section verticale de la roue, ces deux composantes sont en vraie grandeur. Un detail 
des forces agrandies permet de trouver les composantes axiale et radiale cherchees en 
proj etant F rv et F xc sur la perpendiculaire et sur Taxe de la roue : 



1 . composante radiale : 



F=F 



tana nP 

_ C 0 S P m 



cos8 +tanp m sin8 , 



(21.5.6) 



2. composante axiale : 



F=F, 



tana nP 

cosp m 



cos8 +tanP m sinS , 



(21.5.7) 



Une inversion du couple sur la meme roue engendre une inversion de la composante 
tangentielle et une modification des autres composantes. II en est de meme si le sens de 
Tinclinaison est inverse. La projection des deux composantes F rv et F xc dans les directions 
axiale et radiale pennet de trouver dans ces cas les expressions des composantes F r et F x . 
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21.1.6 EFFET DES ROUES SUR LES ARBRES 

Les diverses composantes des forces et des couples appliquees sur les arbres supportant 
des roues dentees provoquent des efforts : efforts normaux engendres par les composantes 
axiales, efforts tranchants par toutes les composantes perpendiculaires a l'axe, moments 
flechissant et de torsion. L'introduction de la methode generale de resolution decrite dans le 
sous chapitre sur la dynamique des transmissions permet de trouver : 

1 . l’equilibre des arbres avec les roues, soit les reactions d’appui. 

2. les efforts le long de l'arbre et la construction des diagrammes de tous les efforts: 

F n , Fj dans deux vues, Mf dans deux vues et M t . 

4. le calcul des contraintes simples et resultantes. 

3. les deformations en flexion et en torsion, les deformations normales et tangentielles etant 
le plus souvent negligeables. 

Dans une premiere approche, les composantes de la force nonnale totale Fbn sur la denture 
peuvent etre admises concentrees au milieu de la largeur b, comrne represente sur les figures 
precedentes. Une solution un peu plus realiste consiste a admettre une transformation des 
forces concentrees en forces reparties et une distribution de pression entre les roues et l'arbre 
en pressions uniformes par palier. 

La superposition des pressions uniformes, creees par les composantes tangentielles et radiales, 
des couples de basculement representables par deux troncons de longueur egale a pression 
inversee, des pressions uniformes dans les paliers servant d’appui, permettent de modifier 
sensiblement failure de la variation des efforts le long de l'axe de l'arbre. 



21.2 GLISSEMENT DES FLANCS ET PERTES 

Dans la denture cylindrique droite, et par extension dans les autres types de denture trades 
dans ce chapitre, le glissement des flancs depend directement des vitesses angulaires et de la 
position des points sur la ou les lignes de contact par rapport au plan des axes. Le produit de 
la vitesse de glissement par la force de frottement entre les flancs est egal a la puissance 
perdue par frottement dans l’engrenage. 

21.2.1 PARAMETRES DES CONDITIONS D'ENGRENEMENT 

II est possible d’ameliorer le choix des coefficients de deport afin de minimiser les pertes 
dans la transmission. Le calcul de la vitesse de glissement des profils et du glissement 
specifique a ete discute precedemment. Les parametres de glissement c u \ et c u 2 , figurant dans 
les tableaux de dimensions geometriques precedents, pennettent d’adapter les deux dentures et 
de caracteriser leur comportement. Cette methode a ete developpee par la maison MAAG 
[3.4], les parametres etant designes dans cet ouvrage par k\ et k A . 

21.2.1.1 PARAMETRES D’ENGRENEMENT POUR ENGRENAGE EXTERIEUR 

Les parametres d’engrenement caracterisant le glissement des profils sont calcules aux 
points les plus delicats de l’engrenement, soit aux points extremes de la ligne de conduite E\ et 
Ei sur les cercles de tete du pignon et de la roue. Sans justification et demonstration de 
l’expression generale, ces parametres se trouvent par : 
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1 . au point E y du pignon : 



2. au point E ? de la roue : 



c u i =(* E ) = 



u + 1 



tana' t 



C u2 = (*A ) = U + l 



1- 



tana 
tana ' t 



al ) 
\ 



tana 



a2 J 



(21.6.1) 



(21.6.2) 



Les angles de pression de tete, dans la section apparente, se definissent par les relations 
generales usuelles : 

- pour le pignon 1 : cosa a i = dbi/d a i, 

- pour la roue 2 : cosa a 2 = dbild^ . 



21.2.1.2 PARAMETRES D’ENGRENEMENT POUR ENGRENAGE INTERIEUR 



Les parametres d’engrenement caracterisant le glissement des pro fils sont calcules aux 
points les plus delicats de l’engrenement, soit aux points extremes de la ligne de conduite E\ et 
E-$ sur les cercles de tete du pignon et de la couronne. Sans justification et demonstration de 
l'expression generate, ces parametres se trouvent par : 

( A 



1 . au point E du pignon : 



Ui = (K) = 



u + 1 



tana, 



tana 



al J 



(21.6.3) 



2. au point E de la couronne : 



"u3 



= C U 2 =(^a) = («- 1 ) 



tana , 

V Gna a3 j 



(21.6.4) 



Les angles de pression de tete, dans la section apparente, se definissent par les relations 
generales usuelles : 

- pour le pignon 1 : cosa a i = db\/d a i, 

- pour la couronne 3 : cosa a 3 = dbdd^. 

Le rapport d’engrenage u est a introduire en valeur positive dans toutes ces relations. 
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Figure 21.8 Diagrammes d'engrenement pour u compris entre 1 et 8 , (MAAG-Taschenbuch [3.4]) 
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21.2.1.3 DIAGRAMME D’ENGRENEMENT 



Le controle des conditions d’engrenement s'effectue sur le diagramme d’engrenement. La 
figure 21.8 montre les zones a prendre en consideration pour des rapports d’engrenages u 
compris entre 1 et 8 en fonction des parametres c u 2 en abscisses et c u 1 en ordonnees. Les 
valeurs intennediaires de u peuvent s’interpoler entre deux diagrammes ou se lire sur le 
rapport le plus rapproche. A part le rapport d’engrenage u = 1, tous les diagrammes montrent 
une surface ombree limitee par une ligne polygonale. Sur le diagramme pour u = 8, la ligne 
polygonale est designee par les points A-B-C-D-E. Ces points et ces cotes sont construits 
a partir des conditions suivantes et sont valables pour tous les autres diagrammes : 

1. segment A-B : le glissement specifique sur les cercles de tete du pignon et de la roue a 

meme valeur : v g u/v r i = 1 ^ 12 / 1 ^ 2 . 

2. segment B-C : la longueur utilisee du profil actif de la roue est encore les trois quarts de 
celle du pignon. 

3. segment C-D : le glissement specifique a la tete de la roue est egal a trois : 

Vgl2/V r 2 = 3. 

4. segment D-E : les vitesses de glissement sont identiques sur les cercles de tete du pignon 

et de la roue : v g u = v g i 2 . 

5. segment milieu : ligne moyenne de choix. 

L'utilisateur de ces diagrammes peut choisir n'importe quel point de la surface ombree en 
fonction des criteres retenus pour foptimisation, cette caracteristique etant sujette a bien des 
discussions. Un bon choix consiste a se trouver sur la ligne moyenne. 

21.2.2 RENDEMENT DE L'ENGRENEMENT 



L'expose du calcul du rendement de la transmission des couples entre les roues dentees 
introduit un certain nombre d’hypotheses simplilicatrices : 

1 . le coefficient de frottement p obeit a la loi de Coulomb et il est suppose constant. La force 
de frottement est proportionnelle a l'effort nonnal : Er = p E n . 

2. la force normale sur la dent est assimilee a la force E), calculee dans les relations 
precedentes. 

3 . les pertes par roulement sont negligees. 

4. la transmission de l’effort nonnal s'effectue par paliers selon la figure 21.3a gauche. 

5. les pertes a l’exterieur de l’engrenement sont negligees. 

6. l’etude s'effectue dans un engrenage parallele a denture droite. 

Le rendement mecanique s'exprime par : 



fimec = 



Energie utile 



= 1 - 



Energie perdue 



Energie absorbee Energie absorbee 



(21.7.1) 



Nous voulons detenniner l’energie perdue sur les flancs a partir de la puissance produite par la 
force de frottement. La puissance d’une force est egale au produit scalaire de cette force par la 
vitesse de son point d’application : 

P = F v. 



Appliquons cette definition aux conditions de frottement entre les flancs de la denture. La 
force de frottement et la vitesse de glissement sont toujours tangentes aux flancs des dents; le 
produit scalaire de ces deux grandeurs se transfonne en produit algebrique positif : 

P fr = Er ' V g l, 

avec : E’r = p E’b dans la zone de contact simple, 
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Fr = 0,5 p Fb dans les zones de contact double, 

p = 0,04 a 0,08 selon les conditions de lubrification des dentures, 

v g i = (coj ± 002 ) gp avec gp distance entre le point C et le point de contact P. 

La puissance perdue devient : 

P fr = Fr (ecu ± ( 02 ) gp. (2 1 .7.2) 

Le travail produit par tour du pignon est represente par le produit de la force tangentielle F t 
par la longueur de la circonference primitive en negligeant l’effet du deport. Par paire de dents 
en contact, ce travail se trouve simplement sur un pas primitif p par : 



Wm = p Ft = n m Fb cosa. (2 1 .7.3) 

Pour trouver le travail produit par la force de frottement lors du deplacement du point de 
contact entre E 2 et E\ sur les cercles de tete, exprimons le travail elementaire par : 

dlLb = P f r d t = P f r 2 !{d\ coi cosa) ' dg, 
car sur la ligne de conduite, la vitesse du point de contact P est : 

v P = dg/dt = 72 d\ coi cosa . 

En rempla 5 ant la puissance par son expression et en simplifiant, le travail elementaire est : 



dWfr = Fr ' (coi ± ( 02 )/ «>i ' 2/(d\ cosa) ' gp dg. 



(21.7.4) 



En observant la variation de la puissance instantanee sur la longueur de conduite, cette 
puissance peut etre consideree comine variant lineairement depuis le point C jusqu’aux point 
E\ et Ei avec F n = 72 F, a quoi s’ajoute une variation lineaire dans la zone de simple contact 
avec la meme force normale, d’ou : Fr = 0,5 p Fb. La somine des travaux elementaires 
produits par la force de frottement est egale a l’energie perdue pour une paire de dents. La 
sommation doit s’effectuer sur les troncons : gi, g 2 , Pb-gi, Pb-gi a partir du point C. 
Rcmplacons ces longueurs par leurs expressions en fonction des rapports de conduite et du 
pas de base pb, la partie constante de l’expression par C\ et integrons : 



( f e i^b , C & 2Pb , f(l-eilPb , fU-e2)Pb , t 

r * =C i J 0 ^ + Jo ^ + J 0 ^ dg+ Jo gpdg ’ 






avec : 



Q = pF b 



u± 1 1 

u m Zj cosa 



Enfin : 

IVfr = C! ■ 0,5 pb 2 [ Sf + S 2 2 + (1 - Sj) 2 + (1 - S 2 ) 2 ] = Cl p b 2 (1 + SE + S 2 2 - 8 ). 



(21.7.5) 




Figure 21.9 Repartition des forces et des puissances de frottement sur la longueur de conduite 
Finalement, le rendement mecanique de l’engrenement se trouve par : 
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I mec flancs 






w, , 



+8j +s; -s). 



Ftl 



(21.7.6) 



Dans cette expression, les pertes dependent directement du coefficient de frottement et sont 
inversement proportionnelles au nombre de dents du pignon. Si Ton desire un bon rendement 
de l’engrenage, il faut augmenter le nombre de dents de la plus petite des roues car la longueur 
de conduite diminue a meme rapport u . Le frottement entre les flancs de la denture ne suit 
pas exactement la loi de Coulomb car la lubrification modifie les conditions de 
fonctionnement. 



Exemple : 

Soit a trouver le rendement de l’engrenage parallele droit selon exemple numerique 19.2.9 
en prenant cornme coefficient de frottement moyen p = 0,06. 

ilmecflancs= 1 -0,06 [( 1 ,5385+ 1 )/ 1 ,5385] ■ n /1 3 ( 1 + 0,7 1 72 + 0,5962 - 1.313) = 98,67 %. 
Les pertes par frottement represented done seulement 1,33 % de la puissance introduite. 



21.2.3 RECHERCHE DU RENDEMENT PAR VOIE GRAPHIQUE 

La methode de recherche approximative du rendement mecanique est exposee sous [3.4] et 
s'applique a la repartition trapezoldale de l’effort normal selon figure 21.3 a droite. Elle 
consiste en trois operations : construction de la representation du roulement et du glissement, 
determination d’aires et de leur rapport, calcul du rendement. 

21.2.3.1 REPRESENTATION DU ROULEMENT ET DU GLISSEMENT 

La representation du roulement et du glissement se fait sur la ligne d'action de l’engrenage, 
la ligne d’action pouvant se dessiner horizontalement afin de faciliter la discussion. La figure 
21.10 montre cette repartition entre les points E\ et £2 de la ligne de conduite. Cette 
representation se construit en portant la distance N 2 N 1 a une echelle convenable et le segment 
perpendiculaire CW representant la vitesse de roulement sur les primitifs de fonctionnement a 
une autre echelle. La vitesse de roulement est egale a la vitesse angulaire multipliee par la 
distance du point de tangence au point de contact. Les glissements specifiques sur les cercles 
de tete se calculent par les rapports : en E\ => v g n/v r 1 , en Ej => Vgi 2 /v r 2 . 





Figure 21.10 Roulement et glissement des flancs. Recherche graphique du rendement 

II est egalement possible de trouver le glissement specifique moyen sur toute la conduite par 
un rapport d’aires de triangles et quadrilateres : 
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aire WS,R,W + aire WS 2 R 2 W 
aire W R x E l CW + aire WR 2 E 2 CW' 



21.2.3.2 RECHERCHE GRAPHIQUE DU RENDEMENT DE LA DENTURE 



Pour une repartition trapezoldale de la force normale sur la denture et en introduisant les 
memes hypotheses simplificatrices que precedemment, le rendement mecanique de 
l’engrenement peut se trouver a partir de la construction de la figure 21.10 a droite. La 
variation lineaire de la charge est simulee par la position des points J\ et .A a mi distances. Si 
le coefficient de frottement vaut p, le rendement de l’engrenement peut se trouver 
approximativement par la formule : 



fimecflancs^i-pSatana't 



aire WK l J l G l W + aire WK 2 J 2 G 2 W 
aire E 2 H 2 W H X E X C E 2 



(21.7.7) 



21.3 COMPORTEMENT DE L'ENGRENAGE 



Les divers controles de la transmission par roues dentees font intervenir un certain nombre 
d’hypotheses simplificatrices car la quantite de parametres intervenant dans l’estimation du 
comportement des dentures depasse la vingtaine. L'ensemble de la transmission, soit les roues 
dentees, les arbres, les paliers, les accouplements et les elements de liaison, ainsi que les 
carters influencent directement la duree de vie et finalement la capacite portante de ces 
mecanismes. Les criteres de controle retenus sont : 



1 . la contrainte de flexion dans le pied de dent. 

2. la pression superficielle sur les flancs porteurs. 

3. l'usure des flancs, surtout a faible vitesse circonferentielle des roues. 

4. l'echauffement, done la temperature et les pertes. 

Pour les dentures metalliques non durcies superficiellement et dans le domaine des vitesses 
circonferentielles faibles a moyennes, la capacite portante de l’engrenage est limitee par la 
pression superficielle. Par contre pour les dentures ayant subies un durcissement superficiel, 
c'est la contrainte maximale de flexion dans le pied de la dent qui limite la capacite portante. 

L'expose des methodes de controle mecanique s'effectue de la maniere suivante : dans une 
premiere approche, la presentation de chacun des points se fait sans tenir compte des facteurs 
de correction, puis les divers facteurs seront discutes en detail et introduit definitivement. II 
existe plusieurs methodes normees de controle, chaque methode donnant des resultats 
differents. La definition des coefficients de securite doit tenir compte de la methode employee 
et des valeurs limites du comportement de la denture. Dans la mesure du possible, toutes les 
relations seront developpees afin de faciliter le calcul systematique, certains resultats 
pratiques etant donnes sous forme de tables ou de graphiques. Les symboles utilises dans ce 
cours sont pour la plupart confonne a la norme ISO. Nous avons modifie quelques symboles 
afin de conserver une certaine homogene ite avec les autres chapitres de ce cours. Les bases du 
controle sont tirees de la methode ISO-MAAG selon [3.4], 

Tous les controles sont bases sur une largeur unitaire des roues, done sur une charge lineique 
definie sur une largeur de 1 mm. La charge lineique w ’ sur le denture de largeur b, sollicitee 
par un effort tangentiel F t \ se trouve par l’expression : 



w = 



F' 



:-b 



2 P 

co x d x ' b 



( 21 . 8 . 1 ) 



La charge lineique w ’ est done definie sur le diametre primitif de fonctionnement. 
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21.3.1 FACTEUR DUPLICATION DE LA CHARGE K A 

Comme le demontre l’experience et les mesures effectuees sur des transmissions a roues 
dentees, le comportement de l’engrenage depend non seulement des caracteristiques 
geometriques mais aussi de facteurs exterieurs et interieurs. Le facteur d’application de la 
charge, symbole K A , tient compte de la variation du couple de torsion entre l’arbre moteur et 
l’arbre entraine. Ces irregularites, toujours presentes, se transmettent integralement a travers le 
contact des Hanes. Les connaissances sur le comportement des elements de machines sous 
charges elevees sont encore tres fragmentaires. Les essais pratiques sur les dentures ont 
montre qu’il pouvait se produire un durcissement des Hanes au debut de l'utilisation de 
l’engrenage et que les debuts d'avaries intervenaient seulement plus tard. Pour un couple 
variable M\ pendant des angles Acp;, il est possible d’exprimer le couple equivalent M<j q par : 

Me q = (LA(p 1 M 1 P /(pe q ) 1/P , 

avec : 

p un exposant dependant du genre de sollicitation et du traitement de la denture. 
p = 6,2 pour l'acier ameliore et la contrainte de flexion, 
p = 8,7 pour l'acier cemente trempe et la contrainte de flexion, etc. 

Le facteur d’application de la charge se definit alors par : 

K A — Meq/M nom { na \. 

Le facteur K A ne tient pas compte des effets dynamiques engendres par l'inertie des masses en 
rotation ou en translation. 



Tableau 21.1 

Facteur d'application de la charge K\ 

pour reducteurs et multiplicateurs de vitesse 



Reducteurs de grande s dimensions 

(selon MAAG-Taschenbuch) 


Machine receptrice 








Type de machine 


Turbo 


Compr . a 


Genera- 


Pompe 


Pompe 


Souf- 


Motrice 


Compress 


Pistons 


teur 


centrif . 


aliment . 


f lante 


Moteur asynchrone 


1,25 


1,35 


- 


1,25 


1,30 


1,25 


Moteur synchrone 


1,35 


1,60 


- 


1,35 


1,40 


1,35 


Moteur a pistons 


1,50 


1,75 


1,35 


1,50 


1, 


60 


1,50 


Turbine a gaz 


1,25 


1,50 


1,10 


1,25 


1,30 


1,25 


Turbine a vapeur 


1,25 


1,50 


1,10 


1,25 


1,30 


1,25 


Reducteurs et multiplicateurs 


usuels 












(selon Niemann-Winter 


) 


Comportement de la 


machine 


receptrice 


Comportement de la 


Couple 


A-coups 


A-coups 


A 


-coups 


Machine motrice 


uniforme 


legers 


moyens 




forts 


Couple uniforme 


1.00 




1,25 


1,50 






1,75 


Legers a-coups 


1 . 10 




1,35 


1,60 






1,85 


A-coups moyens 


1.25 




1,50 


1,75 




2 


0 et + 


Forts a-coups 


1.50 




1,75 


2,00 




2, 


25 et + 
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Les facteurs d’application de la charge different suivant les sources et les experiences des 
fabricants. Tous les facteurs d’application de la charge sont rapportes au couple nominal de la 
machine motrice. Les reducteurs de catalogue sont concus generalement pour le couple 
nominal, le facteur d’application de la charge etant dans ce cas K A = 1,0. 

21.3.2 RIGIDITE DES DENTURES 

La rigidite des deux dentures formant l’engrenage cylindrique s'exprime par la raideur de 
la denture de chacune des roues et par la raideur resultante de l’engrenage. La raideur totale c y 
est egale au rapport de la charge lineique a la deformation totale des deux dentures sous 
charge. Cette deformation introduit la notion d’arc de deformation defini sur le cercle de base 
en supposant l'une des dentures fixe, l'autre chargee par les efforts a transmettre. La raideur 
d’une denture c' est definie par rapport a une seule roue. Les relations proposees supposent 
que les roues sont assimilables a des cylindres pleins. II faut distinguer deux cas de calcul 
suivant la valeur de la charge lineique : 

1. charge lineique : K A w’> 100 N/nnn => domaine elastique, 

2. charge lineique : K A w'< 100 N/mm => domaine demi elastique. 

Dans ce dernier cas, l’influence de l’etat de surface est prise en charge dans la rigidite. 

21.3.2.1 RAIDEUR DE LA DENTURE c e ’ POUR K A w'> 100 N/mm 

La raideur de la denture d’une roue, exprimee en N/mm par pm, se trouve par l’expression 
generale : 

c ' = 0,8 cosp — — 2E ' El . (21.9.1) 

q E w C j + E 2 

avec : 

E ac module d’elasticite de l'acier test : E ac test = 206 000 N/mm2, 

E\,E2 module d’elasticite des materiaux du pignon 1 et de la roue 2. 

La grandeur complementaire q se determine a partir du nombre de dents virtuel des deux 
roues, des coefficients de deport et d’un ensemble de coefficients experimentaux : 

2 2 

q = c\ + C 2 /z y \ + c 3 /z v 2 + C 4 X\ + c$ x\lz y \ + c 6 -*2 + c~i X2/z v 2 + cs x\ + eg X 2 . (21.9.2) 

avec : 

z v i = zi/cos 2 P b cosp z v 2 = z 2 /cos 2 Pb cosp, 

ci =0,04723 c 2 = 0,15551 c 3 = 0,25791 c 4 = -0,00635 

c 5 = -0,1 1654 c 6 = -0,00193 c 7 = -0,24188 c 8 = 0,00529 

c 9 = 0,00182 . 

c B = [1 + 0,5 (1,20 - %*)] • [ 1 - 0,02 (20° - a 0 )] , 

ou :/?tp* = creux relatif du profil de reference de la roue pour le module 1 mm, 
a = angle de pression de generation dans la section reelle exprime en degres. 

21.3.2.2 RAIDEUR DE LA DENTURE c se ' POUR K A w'< 100 N/mm 

En ecrivant c e ' la raideur de la denture pour une charge lineique superieure a 100 N/mm et 
par c se ' la raideur pour une charge lineique inferieure a cette limite, la raideur dans ce domaine 
se trouve par : 

Cse' = Ce' K a iv’/IOO. (21.9.3) 
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21.3.2.3 RAIDEUR TOTALE DE L'ENGRENAGE c Y 

A partir de la raideur pour une roue seule c se ' ou c e \ la raideur totale de la denture de 
l’engrenage se trouve par l’expression : 

c y = c ' (0,75 e a + 0,25) [N/mm pm] (2 1.9.4) 

avec : c' l'une des valeurs c e ' ou c se ' selon la grandeur de la charge lineique. 

D'apres [3.7], il est possible d’admettre dans une premiere approche : c e ' = 14 N/mm pm et c g = 
20 N/mm pm, valeurs assez proches dans les cas courants. 

21.3.3 FACTEUR DE CHARGE DYNAMIQUE K y 

Le facteur de charge dynamique, symbole K v , tient compte des efforts supplementaires, 
s'ajoutant aux forces nominales sur la denture, engendres par les effets de la masse du pignon 
et de la roue, des deformations elastiques des dentures, des erreurs sur la geometrie des profds 
et du pas de base. Les vibrations de torsion pouvant intervenir dans la transmission ne sont 
pas comprises dans le facteur de charge dynamique. 

21.3.3.1 REDUCTION DES MASSES 

Le systeme mecanique a deux masses, celle du pignon et celle de la roue, se laisse 
transformer en un systeme a une masse en translation par : 

wired = m i m2 / (mi + m2), 

avec : 

m 1 = J a \/(b iVi ) masse reduite du pignon cylindrique 1, 

m 2 = JaiKb i"b 2 ~) masse reduite de la roue cylindrique 2. 

Dans ces deux definitions, la masse est exprimee par mm de largeur de roue et J a \, J a 2 sont les 
moments d’inertie de masse des deux roues, sans arbre, tm et r\, 2 sont les rayons de base des 
deux dentures. La frequence propre du systeme est donnee par la relation fondamentale des 
systemes mecaniques : 

[s 1 ]. (21.10.1) 

c y etant la raideur totale de l’engrenage calculee par la relation (21.9.4). Attention aux unites 
utilisees dans la relation genera/e : elles doivent etre homogenes pour toutes les grandeurs ! 
La frequence d’excitation du systeme mecanique est imposee par la frequence de rotation des 
roues et les nombres de dents, soit : 

n g = zim =Z 2 « 2 . [s’ 1 ] (21.10.2) 

21.3.3.2 CHIFFRE DE RESONANCE N 

Le chiffre de resonance N est le rapport entre la frequence d’excitation et la frequence 
propre du systeme a deux masses reduites : 

N=n g /n pi . (21.10.3) 

La methode de controle distingue quatre domaines de comportement : 

1. domaine hypocritique avec : N < 0,85 , 

2. domaine de resonance avec : 0,85 < N< 1,15 , 

3. domaine intermediaire avec : 1,15 < N< 1,5 , 

4. domaine hypercritique avec : N> 1,5, 
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Roue 2 





Figure 21.11 Simulation et modele de calcul de la frequence propre de l'engrenage 
21.3.3.3 CALCUL DANS LE DOMAINE HYPOCRITIQUE A<0,85 

Le facteur de charge dynamique se trouve par la relation : 

K v =l+NK, (21.11.1) 

K etant le facteur de choc elastique a l’engrenement de dent a dent, de l’erreur de pas de base 
et d’erreur de la geometrie du profil. 

Pour les dentures a prolils corriges de telle maniere que la charge theorique soit a allure 
trapezoldale, de telle maniere que l’effet de la deformation elastique des dents soit negligeable 
vis a vis de l’excitation en vibration, le facteur de charge dynamique peut se calculer par 
l'expression suivante : 



K =1 + N- 



K a W 



0,32 + - 



0,57 



s y -0,30 j 



/ P b- 



( 21 . 11 . 2 ) 



avec l’introduction de s Y = 2 si Sy < 2. 

L'erreur sur le pas de base / p b peut se calculer a partir de la formule du systeme de tolerance 
selon ISO. Elle depend de la qualite Q. Dans la relation, c'est la valeur de la roue a plus grand 
nombre de dents qui intervient, done Z 2 et Qi : 

1 . pour les qualites ISO comprises entre 1 et 6, l’erreur sur le pas de base, exprimee en mm, 
se trouve par : 



/ Pb = 



0,40 



m + 0,25 . 



z 111 
cosp 



+ 5 



•l,6 e - 5 . 



(21.11.3) 



2. pour les qualites ISO plus grande que 6, soit Q>1, l’erreur sur le pas de base, exprimee 
en mm, se trouve par : 



/ P b = 





( \ 




0,90 


m + 0,25 


+ 11,2 




l Vcosp ) 





•1,41 



e-7 



(21.11.4) 



21.3.3.4 CALCUL DANS LE DOMAINE DE RESONANCE 0,85 <A< 1,15 



Le facteur de charge dynamique K v se trouve par l’expression : 



K= 1 + - 



K a w' 



0,32 + - 



0,57 



s Y -0,30 



/ pb - 



(21.11.5) 



avec l’introduction de s Y = 2 si Sy < 2. 
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21.3.3.5 CALCUL DANS LE DOMAINE HYPERCRITIQUE N> 1,5 
Le facteur de charge dynamique Kv se trouve par l'expression : 



f 



K= 1 + - 



K a W 



0,47 + - 



0,12 



V 



e y -l,74 



/ P b- 



( 21 . 11 . 6 ) 



avec l’introduction de s Y = 2 si Sy < 2. 



21.3.3.6 CALCUL DANS LE DOMAINE INTERMEDIAIRE 1,15 <A< 1,5 



Le facteur de charge dynamique est obtenu par interpolation lineaire pour les facteurs de 
charge trouves aux limites de ce domaine, soit a N = 1 , 1 5 (2 1 . 1 1 .5) et a N > 1 ,5 (2 1 . 1 1 .6) : 



K. -^%(N>1,5) 



^V(N=1,1S) ^v(N>l,S) /| 

0,35 1 ’ ’’ 



(21.11.7) 



21.3.3.7 REMARQUES COMPLEMENT AIRES 

Toutes les expressions proposees sont valables pour les dentures a profds corriges de telle 
maniere que la charge theorique sur la dent augmente ou diminue proportionnellement a la 
conduite dans les zones de double contact. Si cette condition n’est pas satisfaite par la denture 
reelle, il faut augmenter la valeur du facteur de charge dynamique K v en estimant l’effet des 
conditions d’engrenement. 



21.4 CONTRAINTE DE FLEXION DANS LE PIED DE DENT 

Le controle de l'etat de contrainte dans le pied de dent est important surtout pour toutes les 
dentures durcies superficiellement ou pour toutes les dentures fabriquees en un materiau 
resistant mal aux contraintes de flexion. Ce controle doit toujours figurer dans la collection 
usuelle des calculs mecaniques d’un engrenage. 

21.4.1 CONTRAINTE DE FLEXION AVEC FORCE NORMALE PLACEE 
A L'EXTREMITE DE LA DENT 

Proposons-nous de determiner les contraintes simples dans la zone de raccordement de la 
denture avec le cercle de pied. Afin de discuter un cas tres defavorable, supposons que la 
force normale totale soit appliquee a l’extremite de la dent, son point d’application etant place 
exactement sur le cercle de tete. Les hypotheses simplilicatriccs introduites dans cette 
recherche sont : 

1 . l’engrenage est un engrenage parallele a denture droite, la largeur des roues etant identique 
sur les deux roues. 

2. la force normale sur la dent est la force F\,. Cette force est repartie uniformement sur toute 
la largeur b des deux flancs en contact. 

3. le raccordement entre le flanc de la dent et le cylindre de pied s'effectue par un arrondi 
suffisamment grand. 

4. la section critique de controle de la dent est obtenue par deux tangentes aux profds 
symetriques dessinees sous un angle de 30° par rapport a l'axe de symetrie de la dent. Les 
points de tangence definissent la position de la section a controler. 

5. la contrainte de flexion est predominante dans l’estimation des risques d’avaries ou meme 
de rupture dans le pied de dent. 
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La direction de la force totale, normale au flanc de la dent, est tangente au cercle de base de la 
developpante. L'angle de pression (ou d’incidence) de tete, angle compris entre le rayon 
passant par le point E et la tangente au profd, peut se trouver par : cosa a = djck. 




C°rnP ,e ^°!l.rtr 

ClsdMeroert 

pexlon 

Repartition des contralntes simples 



Figure 21.12 Position de la force normale, section de controle dans le pied et dimensions de calcul 
Contraintes simples dans cette section : compression, cisaillement et flexion 

21.4.1.1 CONTRAINTES SIMPLES 

La force totale est glissee sur sa ligne d’action jusqu'a l'axe de symetrie de la dent afin de 
faciliter la recherche de la reduction de cette force au centre de gravite de la section de 
controle de dimensions sf b. Cette section se trouve a la distance /f du nouveau point 
d’application de la force. Dans la section de controle, definie par les deux tangentes a 30° avec 
la courbe de raccordement au cylindre de pied, la reduction de la force nonnale totale au 
centre de gravite de la section rectangulaire fait apparaitre, figure 21.12 : 

- un effort nonnal de compression : F N = -Et, sinaF, 

- un effort tranchant : F\ = F\, cosa.i, 

- un moment flechissant : Mf = /f Ef cosa.i . 

L'angle de la force cxf par rapport a la perpendiculaire a l'axe de symetrie de la dent peut se 
trouver a partir de l’angle de pression de tete et du demi angle de la longueur curviligne de tete 
de la dent par : 

cxf = a a - Aa sa . 

La position de la section rectangulaire de controle, les deux dimensions intervenant dans le 
calcul et l’angle de la force totale peuvent se trouver par le dessin a grande echelle du profil de 
la denture. Comine la sollicitation la plus elevee dans la section est engendree par le moment 
flechissant, il faudrait construire une parabole d’egale contrainte a l’interieur du profil avec le 
sornmet tangent a la composante perpendiculaire a l'axe de la dent. Cette methode a ete 
proposee par Willis et n’est pas retenue dans la methode ISO-MAAG. La construction des 
deux tangentes a 30° est beaucoup plus simple et elle suffit a l’estimation des valeurs 
recherchees. 

Les contraintes simples se trouvent par les relations fondamentales de la resistance des 
materiaux selon chapitre 3 : 

1 . Contrainte normale : 

Aire de calcul : A = b s f, 

Contrainte de compression : a n = - Et, sinaF / ( b sf). 

2. Contrainte maximale de cisaillement : 

Aire de calcul : A = b sf, 

Contrainte de cisaillement : x c max = 3 Ft, cosaF / (2 b sf). 
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3. Contrainte de flexion : 

Module de resistance a la flexion : W z = b s F / 6, 

Contrainte de flexion : a f = ± 6 k F f cosaF / (6 sf )• 

La poursuite du controle consisterait a determiner le point de la section le plus sollicite et de 
trouver la contrainte ideale en ce point. 

21.4.1.2 VALEUR DE LA CONTRAINTE DE FLEXION 



Les resultats experimentaux et pratiques ont montre que la denture commcncait a se 
Assurer dans le pied de dent du cote de la flexion a contrainte normale positive, et non du cote 
ou s'additionnent les contraintes de compression et de flexion. Les contraintes de compression 
et de cisaillement sont finalement negligees. La force normale sur la dent peut s'exprimer en 
fonction de la composante tangentielle F t ’ sur la ligne des centres par : 

Fb = F t ' / cosa’. 



La contrainte de flexion se trouve alors par : 



a f = 



6 / F F t ' cosa F 



b s v cosa’ 



Introduisons le facteur de forme de dent TFa defini par l’expression : 

6 L m cosa P 



^Fa ~ 



cosa 



La contrainte de flexion se donne finalement par : 



°Fa = 



F' w' 

—•—■Y =—-Y 

, 1 fa J Fa- 

b m m 



(21.12.1) 



(21.12.2) 



(21.12.3) 



L’indice Fa indique d'une part un controle en flexion et d’autre part le controle de la contrainte 
lorsque la force normale totale est appliquee a l'extremite de la dent sur le diametre de tete d a . 



21.4.1.3 CALCUL SIMPLE DU FACTEUR DE FORME DE DENT Y Fa 

Pour la denture taillee au moyen de la cremaillere a flancs droits et arrondi de tete a 
courbure constante, il est possible de donner un algorithme permettant le calcul approximate 
du facteur de forme de dent 7 Fa . Cet algorithme est base sur le developpement publie par I. 
Maier [3.55] dans la revue VDI-Z. 104. La procedure dentyF est ecrite en langage Pascal et 
peut facilement s'adapter a tout autre langage de programmation. Les parametres a passer a 
cette procedure sont : 

- z le nombre de dents de la roue, 

- x le coefficient de deport, 

- Yfa est le facteur de forme TFa- 

La cremaillere possede un angle de pression ap = 20°, une saillie h a P = 1 ,25 m et un arrondi de 
tete i? a p = 0,30 m. 

Le facteur de forme de dent Y Fa ne depend pas du module, mais seulement du profil de l’outil 
de taillage, du nombre de dents et du coefficient de deport de la roue. C’est une caracteristique 
independante de la roue conjuguee. 
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ALGORITHME pour Y Fa 
procedure dentyF (var z,x,YFa : real); 

Var 

ala,alf,als,ds,eo,fo, gao, 

hf , phi , ph2 , ph3 , sao, sf , so : real; 

BEGIN 

gao : =2 . 90085/z ; 
eo : =0 . 95-x; 

so:=0.5*pi+0.7279405*x; 

ala:=cos(pi/9)*z/ (2+2*x+z); 
ala : =arctan ( sqrt (l-ala*ala) /ala) ; 
als:=so/z+0. 01490438-sin (ala) /cos (ala) +ala; 
alf : =ala-als ; 
sao:=(z+2+2*x) *als; 
ph3 : =pi / 6+gao ; 

ph3:= (0.5+eo/z) *sin (ph3) /cos (ph3) ; 
ph3 :=-ph3+sqrt (sqr (ph3) +2*eo/ z) ; 
ph2 : =sin (gao+ph3 ) ; 
phi : =cos (gao+ph3 ) ; 

sf := (z-2*eo) *ph2-ph3*z*phl-0 . 519615; 
ds:=(z-2*eo) *phl+ph3*z*ph2-0 . 3; 
hf:=0.5* (z+2+2*x-ds) ; 
fo:=hf-0.5*sao*sin(alf) /cos (alf) ; 

YFa :=6.38507*fo*cos (alf) /sqr(sf) ; 

END; 




Repartition trapezoidal© 

.^.Repartition trapezoidal© 

’<f 



Repartition par paller 




Repartition par palier 



Figure 20.13 Points B et D de contact simple exterieur en fonction de deux rapports de conduite 

21.4.1.4 CORRECTION DU POINT DUPLICATION DE LA FORCE 

La force normale totale Fb n’est pas appliquee au point E situe dans la zone de double 
contact. Pour chaque paire de roues dentees, il faudrait determiner le point de contact le plus 
dangereux pour le pied de dent. Ce point se trouve au point de contact simple exterieur a la 
distance pb du point E 2 pour le pignon 1, soit le point B , du point E\ pour la roue 2, soit le 
point D. G. Niemann avait propose d’apporter un facteur de correction au facteur de forme de 
dent afin de conserver a Y Fa une valeur dependante seulement du nombre de dents z et du 
coefficient de deport x. Ce facteur vaut : 

1 4 

Y ea = — • (21.12.4) 

ea s+0,4 

Finalement, pour la denture droite, la contrainte de flexion dans le pied de dent se trouve par 
la relation modifiee : 
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w 

°f = -Y^Y ea . 

m 



(21.12.5) 



La contrainte de flexion pour la denture helico’idale necessite un troisieme facteur tenant 
compte de Tangle d’helice d’helice |3. 




Figure 21.14 Facteur de forme de dent pour une force normale appliquee sur le cercle de tete 
Calcul selon l'algorithme ISO-MAAG, denture du type B 

21.4.2 CONTRAINTE NOMINALE DE FLEXION SELON ISO-MAAG 



Le calcul de la capacite portante d’une denture de roue cylindrique, droite ou helico'idale, 
en flexion selon ISO-MAAG, se base sur trois genres de contraintes : contrainte nominale de 
flexion, contrainte de flexion en service et contrainte admissible. 



21.4.2.1 DEFINITION DE LA CONTRAINTE NOMINALE DE FLEXION 



Les facteurs intervenant dans le calcul de la contrainte de flexion dans le pied de dent sont 
designes par le symbole Y avec un indice. La contrainte nominale de flexion se trouve par 
Texpression : 



w' cosa, 

°fo = 7 

m cosa 



Y Y Y 

i F i s i p. 



(21.13.1) 



avec : 

w' charge lineique sur la dent calculee au diametre d\ 

a t angle de pression apparent nominal, 

a t ’ angle de pression apparent de fonctionnement, 

Ff facteur de fonne de dent, 

Ys facteur de correction de contrainte, 

Fp facteur d’angle d’helice. 
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21.4.2.2 CALCUL DU FACTEUR DE FORME DE DENT Y F 



Le facteur de forme de dent Y F intervenant dans le calcul de la contrainte nominale de 
flexion est une simplification dans l'application de la fonnule fondamentale de la contrainte 
de flexion applicable a une poutre en porte-a-faux, sollicitee par une force concentree ou 
repartie sur une ligne. Ce facteur tient compte de la forme de la dent d’une roue a z v dents 
reelles ou virtuelles dans la section reelle. La parabole d’egale contrainte en flexion est 
remplacee par les deux tangentes au profil, inclinees de 30° par rapport a l'axe de symetrie de 
la dent, voir figure 21.12. Le point d’application de la force est place au point de contact 
simple exterieur lorsque le rapport total de conduite est inferieur ou egal a 2,0. Par 
simplification, on introduit les memes relations pour les dentures avec s a > 2,0. 

Le facteur de forme de dent se trouve par la relation generale : 



v 6 m / F cosa F 

A = 2 

s Fn cosa 



6 in l x 
s Fn cosa ’ 



(21.13.2) 



avec : 

/ x le bras de levier intervenant lorsque la force normale est placee au point de contact simple 
exterieur par rapport au plan de la section de controle, 
s Fn la hauteur de la section rectangulaire de controle, la largeur efficace etant designee par b. 

Ces deux dimensions peuvent se trouver soit sur le dessin du profil de la dent, apres recherche 
de la position du point B ou C, soit par des relations necessitate un processus de calcul iteratif. 
Ces grandeurs dependent de l’outillage servant a generer le profil conjugue de la dent reelle et 
des conditions d’engrenement des deux roues. 

21.4.2.3 CARACTERISTIQUES DE L’OUTILLAGE 

Bien que les grandeurs discutees ici soient des saillies sur l'outil, elles sont indicees par 
fP, P indiquant la presence du profil de reference. Les grandeurs geometriques, rapportees au 
module 1 mm, done en valeurs relatives, sont les suivantes : 

hfp* creux de la roue sur le profil conjugue, 

Rw* rayon de courbure de l’arrondi de raccordement, 

Ui p interference voulue de la protuberance exprimee en mm. 

Les dimensions usuelles sont : 

hfp* =1,25 pour la cremaillere normale, 

= 1,40 pour la cremaillere avec un profil a protuberance. 

Rtv* = 0,38 , 0,30 ou 0,25 selon le profil de reference adopte : A , B ou C, 

= 0,40 pour la cremaillere avec profil a protuberance. 

Ufp = 0,02 + 0,002 m selon l’outillage MAAG pour les modules m < 10 mm. 

= 0,04 + 0,002 ( m - 10) pour les modules superieurs a 10 mm. 

Les dimensions complementaires intervenant dans la recherche des dimensions applicables au 
facteur de forme de dent sont : 

A = 0,5 7t m - 0,5 C* m = 0,5 m (n - C*), 

B = hfp - x m - Rfp = m (Afp* - x - Rfp*), 

C* = 0,5 Tt + 2 U i p / ( m cosa n ) - 2 htv* tana n - 2 Rfp* (l/cosa n - tana n ). 

21.4.2.4 POSITION DE L’OUTIL AU POINT DE CALCUL DE S Fo 

L'axe de symetrie de la dent est confondu avec l'axe vertical OC. Etudions la position de 
l’outil lorsque l’arrondi est en contact avec le point de tangence de la droite inclinee a 30° et 
du profil de pied de dent. En supposant la dent fixe et l’outil mobile, le point generateur se 
deplace en C' et la normale commune aux deux profils, celui de la dent et celui de l’outil, est 
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perpendiculaire a la tangente a 30°. L'arc CC' represente la longueur de roulement de la droite 
primitive de l’outil sur le cercle primitif de la roue en usinage. Cette longueur vaut : 

arc CC = A + Z?/tani(/. 

Le nombre de dents a prendre en consideration est : z v = z/(cosp cos (3b) et le rayon primitif de 
la roue : r = 0,5 z v in. 





Figure 21.15 Profil de taillage a protuberance et grandeurs de calcul pour Kp 



L'angle COC' etant designe par cp, il est possible d’ecrire : 

\|/ = (p° + 30° = (p + n/6. 

Le diametre primitif de la roue etant d = z v m , l’angle au centre peut se trouver par : 

tp = 2 ' arc CC'/d = 2 (A + B/tan\y)/d = v|/ - n/6. 

Cette relation transcendante contient simultanement deux angles et ne pennet pas d’expliciter 
directement les angles cp et \\i. Elle peut se resoudre par voie iterative par exemple au moyen 
de la methode de Newton-Raphson. Elle consiste a calculer tout d’abord l’angle auxiliaire \| / et 
a trouver ensuite : cp = \\i - n/6. Dans la recherche de cet angle, la valeur initiale peut etre 
admise egale a n/6 dans l'algorithme. Le calcul est poursuivi jusqu'a ce que l’angle auxiliaire 
v| i soit connu avec une precision suffisante. 



21.4.2.5 DIMENSIONS DE CALCUL 



A partir de la position de l’outil par rapport au pied de dent, il est possible de determiner la 
longueur du bras de levier par rapport a la section d’encastrement. La demi hauteur s Fn visi- 
ble sur le figure 21.15 peut se trouver par : 

( R , A 

0,5 z v m simp - 



=2 



sin((p + n / 6) 



+ R { p m 



) 



n 

cos— 

6 



(21.13.3) 



La distance entre le point generateur de la denture C et la section de calcul de la contrainte de 
flexion se determine par : 

f n \ 



h x{ = 0,5 z v m (1 - cosip) + 



B 



- + R IV m 



n 

sin — . 
6 



(21.13.4) 



sin((p + n 1 6) j 

La distance entre la composante F\> cosaFn et la section de controle a la flexion peut se trouver 
en additionnant les deux hauteurs partielles, figure 21.16 a droite : 

k ~ hxt 5 " hxa- 
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Figure 21.16 Position du point de contact simple D sur la denture et grandeurs de calcul 



La position du point de contact de la force est a la distance ED du cercle de tete; cette distance 
se trouve par : 

ED (s av - 1 ) Phi 

et : s av = Sa / cos 2 p b . 

L'angle de pression de tete dans la section perpendiculaire a l'helice de base se trouve par le 
rapport : 

COS(X a v t/bv/ day, 

avec les valeurs particulieres dans cette coupe : 

dbv z v /zz COSCtn, 



= z v m + d a - z m/cosp. 

De la figure 21.16a gauche, il est possible de trouver l’angle otFn de la force sur la dent par : 

otFn = otan + inva an - 1 - inva n - 0. 

Pour calculer les angles figurant dans cette derniere relation, il faut utiliser les rapports : 



L 2 (Sav " 1 ) Pb / dby, 

= (0,5 n + 2 x tana)/z v . 

La hauteur de la saillie se trouve finalement par : 



h„ = 0,5 



d, 



bv 



Z y m 
v cosa Fn j 



Le facteur de forme de dent intervenant dans le calcul peut finalement s'exprimer par : 



^F = 



6 (/ F / m) cosa Fr 
(5 Fn / m) 2 cosa 



6 m L 



(21.13.5) 



21.4.2.6 FACTEUR DE CORRECTION DE LA CONTRAINTE T s 



Le facteur de correction de la contrainte tient compte de la fonne du raccordement entre le 
profil de la dent et le cercle de pied. Il depend du rayon de courbure pf du profil au droit de la 
section de controle. Ce rayon de courbure se trouve par : 



t » 

Pf = _ ,,, d + ^fp m - 



1 + 



z v m B 

~T? 
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B 

avec : t = . 

sin((p + n / 6) 

Pour le contact simple au point exterieur, le facteur de correction de contrainte se trouve par la 
relation donnee dans ISO : 



Y s = (1,2 + 0,13 Z)<7 s 1,21i+2 ' 3 , (21.13.6) 

avec : 

- parametre d’effet d’entaille : cjs = s\-.J(2 p F ), 

- rapport geometrique : L = s Fn // F , 

- validite de la relation pour qs : l <qs<&. 




Figure 21.17 Force normale et contrainte de flexion aux points B ct D de contact simple exterieur 



21.4.2.7 FACTEUR D’ANGLE D’HELICE 7 P 



Le facteur d’angle d’helice tient compte de faugmentation de resistance de la denture 
helico'idale du fait de l’enroulement du profd dente sur le cylindre de pied. Cette amelioration 
est sensible jusqu’a Tangle d’helice [3 = 30°. Le facteur d’angle d’helice se trouve par : 



Y a = l-e f 



P 



2n/3 



= 1 — S r 



120 ° 



(21.13.7) 



valable pour des angles d’helice compris entre 0° et 30°. Si le rapport de recouvrement s p est 
superieur a 1 , introduire s p = 1,0 dans la relation. 



21,4.3 VALEUR DE LA CONTRAINTE DE FLEXION EN SERVICE 



Cette contrainte fait intervenir tous les facteurs exterieurs a la denture seule, ces facteurs 
etant designes par le symbole K avec un indice. La contrainte se trouve par : 

CJFw = CJF0 Ka K v Xfa Xp P , (21.14.1) 

avec : 

K a facteur d’application de la charge, 

K v facteur de charge dynamique, 

Xp a facteur de repartition transversale de la charge sur le profil, 

X Fp facteur de repartition longitudinale de la charge sur la dent. 
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21.4.3.1 FACTEUR DE REPARTITION SUR LE PROFIL K Fa OU K Ha 



Les facteurs de repartition de la charge sur le profil K Fa en flexion et K\\ u en pression 
superficicllc introduisent l'effet de l’augmentation des efforts sur la denture engendree par les 
erreurs intervenant dans l’engrenement de la denture reelle par rapport a la denture parfaite. 
On suppose que ces deux facteurs sont identiques dans les deux controles. II est 
excessivement difficile de chiffrer avec precision cet effet. Le calcul distingue deux cas 
suivant la valeur du rapport de conduite total. On majorera eventuellement les valeurs 
trouvees afin de tenir compte des incertitudes. Le facteur de repartition transversale tient 
compte aussi des erreurs d’engrenement definies par la qualite de la denture selon ISO. 
L’ indice H se rapporte au controle de la pression superficielle. 



1 . Facteur de repartition transversale pour s y < 2,0 . 

Les facteurs de repartition dependent a nouveau des erreurs d’engrenement et se trouvent par 
l’expression : 



K ,u = = 0,5 s, 



0,9 + 0,4 



C 1 fpb 



K a K v if F/Hp Wj 



(21.14.2) 



Pour ^f/hp voir le facteur de repartition longitudinale sous 21.4.3.2. 
Si K Fa est plus petit que 1,0 , introduire un facteur : K Fa = K\ [a = 1,0 . 



2. Facteur de repartition transversale pour s Y > 2,0 . 
Les deux facteurs se trouvent par : 



K ¥a = K Ha 



0,9 + 0,4 




O A 



pb 



K a K v * F/Hp w' 



Si K Fa est plus petit que 1,0 , introduire un facteur : K Fa = K Ua =1,0. 



(21.14.3) 



21.4.3.2 FACTEUR DE REPARTITION LONGITUDINALE if F p OU K u p 



Le facteur de repartition longitudinale tient compte de la repartition inegale de la charge 
dans la direction de la largeur de la denture. II est egal au rapport de la charge locale 
maximale a la charge moyenne. II depend des deformations de toutes les pieces en rotation, 
des erreurs d’angle d’helice, des erreurs d’alignement des arbres et du comportement des 
paliers et appuis. Le calcul propose suppose un ajustement de la paralleleite des dentures, une 
correction longitudinale des flancs porteurs. Les facteurs de repartition longitudinale pour une 
denture sans erreur avec correction longitudinale sont : 

K n = K Hf (21.14.4) 



Ces facteurs sont appliques au controle de la contrainte de flexion et de la pression superfi- 
cielle. Les facteurs pour des dentures sans correction des lignes de flanc et sans erreurs de 
fabrication sont donnes par : 



K, 



P theo 



4000 c f 
= 1 + 1 



3 7T E, 



f 



\ 2 r 



kA J 



5,12 + 



L 



\d l J 



12 J ' 



(21.14.5) 



Avec : 

c y raideur totale de l’engrenage, 

E i module d’elasticite du pignon 1, 

b!d\ rapport de la largeur portante de la denture au diametre primitif de fonctionnement, 
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Lib rapport de la distance entre paliers L et la largeur commune des dents de l’engrenage. 
Lorsque I'implantation de l’engrenage ou les conditions de montage et de fabrication font 
apparaitre des erreurs d’angle d’helice, comine c'est le cas habituellement dans les 
transmissions a paliers non ajustables ou d’entrainement a plusieurs etages, les facteurs de 
repartition longitudinale dependent en plus des erreurs de paral lclcitc / ma : 



^Fip ^ 



^P theo ^ 



+ - 



f 

J m 



2K A K V 



w 



(21.14.6) 



avec : / ma l’erreur de parallelisme sur la largeur de dent b exprimee en mm. 



21.4.4 CONTRAINTE DE FLEXION ADMISSIBLE 



La contrainte de flexion admissible tient compte des caracteristiques mecaniques des 
materiaux utilises, des concentrations de contrainte, du coefficient de securite minimal et du 
choix du module. Le symbole utilise pour les divers facteurs est la lettre Y suivi d’un indice. 
Cette contrainte de flexion se trouve par la relation suivante : 



a Flim ^NT ^ST 



7 Fin in 



V -Y Y 

J 5relT 1 Rrel T 1 X ’ 



(21.15.1) 



avec : 

of iim contrainte de flexion nominale en duree du materiau, 

7 N t facteur de duree de vie, 

1st facteur de concentration de contrainte, admis generalement a Kst = 2,0, 

!§ rei t chiffre de soutien relatif; il peut etre admis egal a 1,0 pour un raccordement entre le 
flanc et le cylindre de pied par un arrondi demi circulaire, 

LRreiT facteur relatif d’etat de surface; il peut etre admis egal a 1,0 pour des conditions 
semblables de fabrication des roues de reference et d’utilisation, 

Y x facteur d’echelle, 

.Si min coefficient de securite minimal en flexion. 

La contrainte de flexion admissible dans le pied de dent introduit la contrainte limite trouvee 
dans des essais de duree, divers facteurs de correction et le coefficient de securite minimum. 

Tableau 21.2 A 

Caracteristiques mecaniques des aciers allies pour roues dentees 

2 

Valeurs indicatives en N/mm selon MAAG-Taschenbuch 1985 







Aciers d ' amelioration et 


de moulage 








Contraintes limites en flexion et 


pression superf icielle 




Les 


valeurs sont 


donnees en fonction 


de la 


durete 


Brinell HB 




Type 


Contrainte de 


flexion 


Pression superf icielle 


d ' acier 




Durete Brinell HB 






Durete Brinell HB 






200 


250 


300 


350 


400 


200 


250 


300 


350 


400 


Ameliore 


275 


293 


310 


328 


345 


650 


730 


810 


890 


970 


Moulage 


240 


255 


270 


285 


- 


520 


595 


670 


745 


- 


Relations pour le 


calcul de la 


contrainte limite en flexion : 






Acier d ' amelioration : 


S Flim 


275 + 


0,35 (HB- 200) 










Acier de moulage 


: 


S Flim 


240 + 


0,30 (HB- 200) 
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Tableau 21.2 B 

Caracteristiques mecaniques des aciers allies pour roues dentees 

2 

Valeurs indicatives en N/mm selon MAAG-Taschenbuch 1985 



Aciers de cementation et de nitruration 

Contraintes limites en flexion et pression superf icielle 
Les valeurs sont donnees en fonction de la durete Brinell HB 



Type 
d ' acier 


Contrainte de flexion 
Durete Rockwell HRC 


Pression superf icielle 
Durete Rockwell HRC 


55 


57 


59 


61 


63 


55 


57 


59 


61 


63 


Cemente 


410 


470 


500 


500 


500 


1400 


1480 


1560 


1600 


1600 


Nitrure 


400 


430 


455 


470 


470 


1270 


1300 


1335 


1365 


1400 



Relations pour le calcul de la contrainte limite en flexion : 

Acier de cementation : spii m = 407 + 31 (HRC- 55) , si HRC>58 spii m = 500 
Acier de nitruration : sp]_i m = 400 + 14 (HRC- 55) , si HRC>60 spii m = 470 



En introduisant les valeurs particulieres proposees pour les divers facteurs, la contrainte de 
flexion admissible peut se calculer simplement par : 

Grp = 2.0 vp lim E NT Y x / Sp m i n - (21.15.2) 



21.4.4.1 CONTRAINTE DE FLEXION LIMITE 



Pour un angle de generation de 20°, la denture d’essai de duree possedait les caracteris- 
tiques geometriques et mecaniques suivantes : 



- pro 111 de reference 

- module de la denture 

- angle d’helice 

- parametre d’effet d’entaille 

- facteur de correction 

- rugosite des flancs 



ISO 53-1974 (profil de reference A), 
de 3 a 5 mm, 

0°, done la denture est droite, 
qsi = 2,5, 

Est = 2,0, 

R z = 10 pm. 



Les essais sur la denture sont effectues en charge pulsante, la charge inferieure etant voisine 
de zero. Si la charge est alternee sur la dent, les valeurs de base sont a multiplier par un 
facteur estirne a 0,7 . Les contraintes limites sont donnees dans le tableau 21.2 precedent. 



21.4.4.2 FACTEUR DE DUREE DE VIE E NT 

Les valeurs de la contrainte de flexion limite sont applicables a 3 TO 6 charges et plus. Si le 
nombre de charges sur la denture est inferieur a cette grandeur, la contrainte limite de calcul 
peut etre multipliee par le facteur de duree de vie 1,0 < E NT < 2,5 . 
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Tableau 21.3 

Facteur de duree de vie Fnt pour les roues en acier 



Nuance de 
1 ' acier pour roue 


Position de 
1 ' horizontale 


Valeur 

Ynt 


Domaine 

ALmin 


Variable 

ALmax 


Exposant 

exp 


Allie d ' amelioration 
Moule allie 


'tr 

o 

\ — i 

VI 

S3 


2,5 


10 4 


hD 
O 
\ — 1 

00 


0,16 


Allie de 
Cementation 


1 V L < 103 


2,5 


103 


3 • 1C)6 


0, 155 


Allie de 
Nitruration 


1 V L < 103 


1,6 


103 


3 • IQ® 


0,059 


Dans le domaine variable : 

Facteur de duree de vie : Y^t = (3 • lO^/Np ) ex P 

JVp est le nombre de charges sur la dent 



Pour un nombre de charges egal ou superieur a 3 TO 6 charges sur le denture, introduire 7 NT = 
1,0. Les valeurs intermediates peuvent aussi se lire sur la figure 21.18 en fonction du nombre 
de charges N L . 



21.4.4.3 FACTEURS DE CONCENTRATION DE CONTRAINTE 7 ST 

Le facteur de concentration de contrainte 7 ST introduit dans les calculs est admis egal a 
celui des dentures ayant subies les essais selon ISO, soit : 

7 st = 2,0. (21.15.3) 



3.0 

2.5 

2.0 

1.5 
1,0 





Aci 


srs d'am< 

L / 


§lioration et 
moulage 


Aciers c 


le^\ 


X 






cement 


ation 


\\ 


\ 




Aciers c 


e nitnira 


iorX 






Aciers allies 









To 3 id 5 To 5 lb 1 " 

Nombre de charges N L 



10 7 




Figure 21.18 Facteur de duree de vie Tnt pour les aciers allies 
Facteur d'echelle Y x pour les aciers allies et les modules compris entre 0 et 40 mm 

21.4.4.4 FACTEUR D’ECHELLE Y x 

En general, la resistance dynamique des aciers depend non seulement de la nuance, mais 
egalement de la grandeur de la piece. Le facteur d’echelle exprime cette propriete. Les valeurs 
a introduire dans le controle de la contrainte de flexion sont : 

1 . Aciers d' amelioration allies et aciers moules allies 

pour des modules m < 5 nun Y x = 1,0 

pour des modules 5 mm < m < 30 mm Y x = 1,03-0,006 m 

pour des modules m > 30 mm 7x = 0,85. 
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2. Aciers de cementation ou de nitruration allies 

pour les modules in < 5 mm Y x = 1,0 

pour des modules 5 mm < m < 25 mm Y x = 1,05 - 0,01 m 

pour des modules m > 25 mm Y x = 0,80. 

La figure 21.18 a droite montre le facteur d’echelle en fonction du module pour les diverses 
nuances d'acier. 



21.4.4.5 FACTEURS COMPLEMENTAIRES 

Les deux facteurs complementaires : chiffre de soutien relatif et facteur relatif d’etat de 
surface sont admis valoir 1,0 si les conditions de fabrication sont identiques a celles ayant 
servies a determiner les caracteristiques mecaniques des dentures. Si cette condition n’est pas 
satisfaite, il est recommande d’en tenir compte dans la determination de la contrainte de 
flexion admissible. 



21.4.4.6 COEFFICIENTS DE SECURITE 



De tous les developpements precedents, il est possible d’exprimer la valeur du coefficient 
de securite en flexion par la relation generale : 



o _ a FP o 
°F °Fmin- 



(21.15.4) 



avec pour rappel : 

gfp contrainte de flexion admissible selon relation (21.15.1 ou 2 1 . 1 5 .2), 
gfw contrainte de flexion en service selon relation (21.14.1), 

Sf min coefficient de securite minimal en flexion. Ce coefficient doit assurer felimination de 
toutes les incertitudes de calcul comine les caracteristiques exactes des materiaux 
utilises et les sollicitations imprevues ou imprevisibles. Valeurs moyennes pour des 
reducteurs industriels et de turbomachines : 1,4 a 1,6 selon les hypotheses introduites 
dans la determination de la charge et la securite adoptee. Pour des applications a 
conditions severes comine les grands reducteurs pour turbomachines, les reducteurs 
pour navires et dans l'aeronautique, le coefficient de securite minimal est compris 
entre 1,6 et 3,0. 

La valeur a adopter pour le facteur de securite 5) va dependre du genre de machines motrice 
et receptrice placees a l’entree et a la sortie de l’engrenage et il sera d’autant plus eleve que les 
risques d’avaries peuvent entrainer des situations catastrophiques en service. 



21.5 PRESSION SUPERFICIELLE SUR LES FLANCS 

La pression superficielle maximale entre les flancs porteurs des dentures se trouve en 
appliquant les relations developpees par Hertz pour le contact entre deux cylindres, voir la 
theorie generale dans le chapitre 2. L'expose de la methode de calcul s’effectue a nouveau de 
la maniere suivante : les relations fondamentales sont developpees sur la denture droite sans 
introduce les divers facteurs de correction dans une premiere approche, puis ces facteurs sont 
decrits et employes dans le controle selon ISO-MAAG. 

21.5.1 PRESSION SUPERFICIELLE DANS UN ENGRENAGE PARALLELE 

Les hypotheses simplificatrices introduites dans la recherche de la pression superficielle 
entre deux dentures a developpante de cercle sont : 
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1 . la repartition de la charge lineique est uniforme sur toute la largeur portante b des deux 
roues a denture droite, 

2 . les flancs de la denture sont en contact sur la ligne des centres et ce point de contact se 
trouve dans la zone de contact simple. 

3. la force normale totale sur les deux flancs est la force Fb, tangente aux deux cylindres de 
base des developpantes. 

4. le comportement de la denture peut etre assimile au comportement de deux cylindres 
paralleles pleins sollicites par la meme force nonnale totale. 

Dans le contact de deux cylindres, la pression hertzienne depend de la grandeur de la force 
normale, des rayons de courbure des deux cylindres, de la longueur commune de contact, des 
modules d’elasticite et des coefficients de contraction des materiaux. 

21.5.1.1 RAYON REDUIT DES DENTURES AU POINT C 

Sur la ligne des centres, les rayons de courbure des deux dentures se trouvent a partir des 
diametres primitifs et de Tangle de pression de fonctionnement ou des diametres de base et de 
cet angle. Ces deux rayons, centres sur les points N\ ou Ay, valent selon figure 21.19 : 

1. Pignon 1 : pi = 72 d\ sina' = 72 d b \ tana', 

2. Roue 2 : P 2 = 72 di sina’ = 72 d^ tana’. 

En exprimant le diametre de la roue par rapport a celui du pignon, il est possible d’introduire 
le rapport d’engrenage u : 

P 2 = 72 u d\ sina'. 

- „ , . . Pi Pt 1 U 

3. Rayon reduit : r T = — - — — = —d l sina , 

pj+p 2 2 u + \ 
u 

et 2 a' = ( 1 +w) d\\ d’ou : r r =a' ^-sina’. (21.16.1) 

(u + 1 ) 

21.5.1.2 MODULE D’ELASTICITE RESULTANT 

En admettant le meme coefficient de contraction pour les deux materiaux constituant les 
dentures, le module d’elasticite resultant, pour meme coefficient de Poisson, se trouve par : 

Er=^^- (21-16-2) 

+ E 2 



21.5.1.3 FORCE NORMALE TOTALE SUR LES FLANCS 



La mise en equilibre des roues et la recherche des efforts utilisent habituellement la 
composante tangentielle F t ' comine base de calcul. Dans les engrenages paralleles droits, cette 
composante et la resultante normale aux flancs sont reliees par : 




2 M tl 
d x 



1Y1 7“ r , 

— 7 -^ = F h cosa . 
d 2 



(21.16.3) 



21.5.1.4 VALEUR DE LA PRESSION SUPERFICIELLE SELON HERTZ 

Pour les matieres metalliques avec coefficient de contraction v = 0,3 , la pression 
hertzienne se trouve par la relation simplifiee entrevue au chapitre 2 : 



Ph = 0,418 



E b E r 
r b 
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avec : 

F\, la force normale sur les flancs, calculable par : F\, = F t 7cosa t ', 

b largeur commune et portante des dentures des roues. 

En rcmplacant le rayon de courbure reduit dans cette expression, la pression superficielle se 
determine par : 



Pu =0,418 



K E 1 1 (« + 7 

b ‘sina'cosa 'a' u 



(21.16.4) 



21.5.2 PRESSION SUPERFICIELLE DE BASE SELON ISO 

Le calcul de la pression superficielle d’un contact entre deux flancs de denture droite ou 
helicoidale d’un engrenage parallele s’effectue par la methode proposee par ISO-MAAG [5.4], 
Le principe developpe sous 21.5.1 reste valable pour ce controle au moyen d’une formule de 
base et de divers facteurs de correction. 



21.5.2.1 PRESSION SUPERFICIELLE DE BASE 



La pression superficielle de base se controle au moyen de la relation generale comprenant 
une partie de la relation de base multipliee par divers facteurs supplementaires, symbole Z 
avec un indice : 



Pu 0 = 



w’(u + 1) 1 
][ 2 a u 



z„ Z E z e Zp 



(21.17.1) 



avec : 

pm pression superficielle de base, la nonne ISO utilisant le symbole ctho , 
Z H ' facteur geometrique de charge lineique, 

Ze facteur d’elasticite des materiaux de l’engrenage, 

Z; facteur de conduite, 

Zp facteur d’inclinaison de l’helice primitive. 




Figure 21.19 Rayons de courbure des flancs au point central C pour une denture droite 
21.5.2.2 FACTEUR GEOMETRIQUE Z, r 

Ce facteur tient cornpte de Tangle de pression de fonctionnement et de Tangle d’helice de 
base afin d’obtenir les rayons de courbure des deux dentures sur les cylindres primitifs de 
fonctionnement. Le facteur 2 corrige ce meme facteur apparaissant inutilement au 
denominateur de Texpression generale. Comine le calcul s’effectue sur les grandeurs de 
fonctionnement, selon ISO-MAAG, le facteur geometrique s’exprime par : 
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Z H ’ = 



2 cosP, 



]] sina t cosa t 



(21.17.2) 



21.5.2.3 FACTEUR D'ELASTICITE DES MATERIAUX Z E 



Ce facteur apporte une simplification dans l'application generale de la formule de Hertz en 
introduisant les modules d’elasticite et les coefficients de contraction des materiaux 
constituant les deux roues dentees. Sa valeur se trouve par : 



E jfi( i-vr)/£,+(i-vO/A' 



(21.17.3) 



Pour les aciers avec Vi = Vi = 0,3 , cette relation se simplifie en : 




E\ E 2 
E\ +E 2 



21.5.2.4 FACTEUR DE CONDUITE Z £ 



Le facteur de conduite tient compte de l’influence de la repartition de la charge sur 
plusieurs flancs de denture et corrige ainsi la valeur de la pression superficielle. II se calcule 
par l'expression : 



Z. = 



i 



4-8 



(l-£p) + — . 

3 £„ 



(21.17.4) 



Pour sp > 1, il faut introduce £p = 1,0 dans cette relation. 



21.5.2.5 FACTEUR D’INCLINAISON DE L'HELICE Zp 

Ce facteur tient compte d'une fag on empirique de 1’augmentation de capacite portante des 
flancs engendree par l’enroulement de la denture helicoidale. II se superpose aux influences 
introduites par les autres facteurs et vaut : 

Z p = Vcosp. (21.17.5) 



21.5.3 PRESSION SUPERFICIELLE EN SERVICE 

La pression superficielle en service fait intervenir les divers facteurs exterieur et interieurs 
provenant des conditions de transmission des couples et des erreurs de denture. Elle se trouve 
par l’expression : 

P„. = Pm V A K KZ ■ (21.18.1) 



avec : 

K a facteur d’ application de la charge, voir 21.3.1 , 

K\ facteur de charge dynamique, voir 2 1 .3.3 , 

Kn a = A) a facteur de repartition transversale, voir 2 1 .4.3 . 1 , 

/fnp = /<Vp facteur de repartition longitudinale, voir 2 1 .4.3.2 . 

Cette expression permet de trouver la pression superficielle maximale sur les flancs de la 
denture compte tenu des hypotheses simplificatrices introduites dans l'expose. 
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Detail : Schelle 14 : 1 Detail : 6chelle 14:1 

Force Ft, ^ I'extrdmltd de la dent Force F& sur la llgne primitive 



Figure 21.20 Repartition de la contrainte a x dans une dent de cremaillere sollicitee par la force /q, 
Angle de reference 20° Isocontraintes a 5 N/mm2 

21.5.4 PRESSION SUPERFICIELLE ADMISSIBLE 

La pression superficielle admissible tient compte des caracteristiques mecaniques des 
materiaux utilises pour les roues dentees, de la pression superficielle limite relevee lors des 
essais de duree, de la vitesse circonferentielle, de l’etat de surface, de la nature du lubrifiant et 
de la grandeur de la denture. Elle se trouve par la relation : 

Pur = f> " Zm Z L Z . Z R Z » z % , (21.18.2) 

H min 

avec : 

Ph iim pression superficielle limite trouvee experimentalement, 

Z N t facteur de duree de vie, 

Z L facteur de lubrifiant, 

Z v facteur de vitesse circonferentielle, 

Z R facteur de rugosite, 

Z w facteur de durete de flanc, 

Z x facteur d’echelle, 

Sh min coefficient de securite minimum a la pression superficielle. 

21.5.4.1 PRESSION SUPERFICIELLE LIMITE 

La pression superficielle limite sur les flancs de denture se determine dans des essais de 
duree sur des roues reelles dans des conditions d’essai strictes : nature des roues dentees, 
geometrie de la dent, vitesse circonferentielle, nature du lubrifiant, etc. La destruction des 
flancs des dentures est due aux pressions locales tres elevees engendrant des contraintes de 
cisaillement interieures et variables disloquant progressivement la structure du materiau, se 
propageant vers l’exterieur et finissant par former des piqures et des cavites incompatibles 
avec une transmission durable des efforts. Le glissement negatif est la zone critique situee a 
l’interieur des cercles primitifs de fonctionnement. 

La valeur de la pression limite est determinee done par des essais de duree et correspond a la 
valeur nominale obtenue sur des roues dentees apres au moins 5 TO 7 charges et avant 
l’apparition des piqures destructrices. Ces essais s'effectuent sur des bancs d’essai avec couple 
de torsion controlable, sur de la denture droite, exceptionnellement sur de la denture 
helico’idale. Les valeurs moyennes de la pression hertzienne limite, donnees ci-apres, sont des 
moyennes provenant de sources diverses. Les valeurs proposees par ISO sont legerement 
inferieures aux grandeurs admises jusqu'a ce jour. Le tableau 21.4 donne les expressions de la 
pression limite en fonction de la nuance d’acier et de la durete superficielle. Les valeurs 
limites chiffrees de cette pression figurent egalement dans le tableau 20.2. 
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Figure 21.21 Valeur de la pression hertzienne limite sur les flancs pour les aciers allies 



Cette figure donne une representation graphique des valeurs de calcul en fonction du type 
d’acier allie utilise dans la conception des engrenages industriels. 



Tableau 21.4 

Expression de la pression limite p\\ ii m et du facteur de duree de vie Z\ t 
en fonction de la nuance d'acier utilisee 



Nuance de 
1 ' acier allie 


Valeur indicative de la pression limite 
Pniim en N/mm 2 


Acier de cementation 


1400 + 4 0 (HRC- 55) ; pour HRO60, PHlim = 1600 


Acier de nitruration 


1270 + 16 (HRC-55) ; pour HRC>63, PHlim = 1400 


Acier d ' amelioration 


650 + 1, 6 (HB-200) 


Acier moule 


520 + 1,5 (HB-200) 


Sources : MAAG-Taschenbuch [5.4] . 
Valeurs numeriques : voir tableau 21.2 


Nuance de 
1 ' acier pour roue 


Position de 
1 ' horizontale 


Valeur 

Fnt 


Domaine 

■^Lmin 


Variable 

^Lmax 


Exposant 

exp 


de moulage 
d ' amelioration 
de cementation 


N L < 10 5 


1,6 


o 

T — 1 

LO 


Oi 

I— 1 

o 

^1 


0,0756 


de nitruration 


LO 
o 
\ — 1 

VI 


1,3 


[> 
o 
\ — 1 

LO 


fD 
O 
\ — 1 

CM 


0,0875 


Dans le domaine variable : 

Facteur de duree de vie : Zjjt = (JVq max /JVL) ex P 

JVp est le nombre de charges sur la dent 



21.5.4.2 FACTEUR DE DUREE DE VIE Z NT 

Si le nombre de charges appliquees sur chaque flanc de la denture est inferieure a 5 10 7 
charges, la pression limite supportable est augmentee. Cette nouvelle valeur est obtenue en 
multipliant la pression limite definie precedemment par le facteur de duree de vie. Ce facteur 
depend evidemment du nombre de charges maximal et de la nuance d'acier utilisee dans la 
fabrication de la roue dentee. II peut se lire sur la figure 21.22 a gauche ou se calculer au 
moyen des relations proposees dans le tableau 21.4. Si la charge est variable pendant le 
service, il est necessaire d’estimer statistiquement la charge equivalente a partir de Failure de 
cette charge en fonction de l’angle de rotation des roues. 
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Figure 2 1 .22 Facteur de duree de vie Znt et facteur d'echelle Zx 



21.5.4.3 FACTEUR D’ECHELLE Z x 



Le facteur d’echelle tient compte de la diminution de la duree de vie des flancs avec 
l'augmentation de la grandeur de la denture. L'influence exacte du module sur la resistance a 
la pression n’est pas parfaitement connu actuellement. Ce facteur est donne sur la figure 2 1 .22 
a droite en fonction du module adopte. II peut aussi se trouver par les expressions numeriques 
ci-dessous. 



1 . Aciers de moulage et d' amelioration 
pour tous les modules 

2. Aciers de cementation 

pour les modules in <10 mm 

pour les modules 10 mm < m <30 mm 

pour les modules m >30 mm 

3. Aciers de nitruration 

pour les modules in < 7,3 mm 
pour les modules 7,3 mm < in < 30 mm 
pour les modules in >30 mm 



Zx = 1,0. 



Z x = 1,0 

Z x = 1,05 - 0,005 m 
Z x = 0,9. 



Zx = 1,0 

Zx = 1,08 - 0,01 1 m 
Zx = 0,75. 



21.5.4.4 FACTEUR DE PORTANCE DU LUBRIFIANT Z L 

La transmission de l’efforts normal entre les flancs porteurs lubrifies des deux roues 
s'effectue avec deformation locale des surfaces accompagnee d’un mode de lubrification 
elasto-hydrodynamique. Les facteurs physiques intervenant dans le calcul des facteurs de 
portance sont : 

v u ' la vitesse circonferentielle de la denture sur les diametres primitifs de fonctionnement, 
soit : 

v u ' = C0i l /2 d\ = coo '/2 d{. 

R. d la rugosite moyenne arithmetique des flancs de la denture exprimee en mm CLA . 

V40 la viscosite cinematique du lubrifiant en mm /s a la temperature de reference 40°C 

selon ISO . 

pu iim la resistance dynamique a la pression hertzienne du materiaux constituant les flancs, 
exprimee habituellement en N/mm 2 : 

Pour pu iim < 850 N/mm" : introduce dans les calculs pw u m = 850 N/mm , 

Pour pu iim > 1200 N/mm 2 : introduce dans les calculs pu u m = 1200 N/mm 2 . 

Valeur de calcul, voir sous 21.5.4.1 et formules du tableau 21.4. 
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Le facteur de lubrifiant Zl tient compte de l’influence de la viscosite du lubriliant utilise 
reellement par rapport au lubrifiant de base employe dans les essais de duree en pression 
superficielle. II se calcule au moyen des relations suivantes : 



et : 



Czl " P "' 350 850 ' 0 ’° 8 + 0,83, 

7 -r 4 (!- c zl) 

(1,2 + 134/v 40 ) 2 



(21.18.3) 



Dans ces expressions, la pression limite est introduce selon valeur donnee sous 21.5.4.4 et la 
viscosite cinematique est a exprimer en mm 2 /s . 



21.5.4.5 FACTEUR DE VITESSE Z v 



Le facteur de vitesse tient compte de la vitesse circonferentielle reelle de l'engrenage et 
corrige en consequence la valeur de base obtenue par essais. II se trouve par : 



et : 



C Zv = Pii u r_ 85 ° • 0,08 + 0,85, 



350 



z v = c Zv + 



2(l -Qy) 
V / 0,8 + 32/v;' 



(21.18.4) 



21.5.4.6 FACTEUR DE RUGOSITE Z R 



Le facteur de rugosite fait intervenir l’influence de la rugosite propre des flancs porteurs 
sur le calcul de la pression superficielle. II se determine par : 



r = 

'- / 7R 



1000 Ph lim _)_ Q 12 
5000 



Rz ioo _ 2 {R dl + R . d2 ) 



100 






7 3 A C71 



\Rz 100 J 



(21.18.4) 



Avec : 

R a i rugosite moyenne arithmetique en pm pour le flanc porteur du pignon 1, 

Rs 2 rugosite moyenne arithmetique en pm pour le flanc porteur de la roue 2. 



21.5.4.7 FACTEUR DE DURETE DES FLANCS Z w 



Dans les engrenages composes d’une roue en acier avec denture non durcie superficiel- 
lement et d'une roue avec flancs durcis superficiellement, une rugosite inferieure ou egale a 
0,001 mm, la portance de la roue a flancs non durcis s’ameliore avec le temps par suite d’un 
ecrouissage progressif du materiau. Le facteur de correction se trouve par : 



Z =12 



HB - 130 
1700 ’ 



(21.18.5) 



avec : 

HB la durete Brinell du flanc non durci. 



Pour des duretes de flancs a l’exterieur du domaine : 130 < I IB < 470 , introduire : 
Z w = 1,0 dans les calculs. 
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21.5.4.8 COEFFICIENT DE SECURITE S Hmin 

Le controle de la pression superficielle au moyen de la relation de Hertz introduit un 
certain nombre d’hypotheses simplificatrices dans la recherche de la valeur maximale. Dans la 
zone de simple contact, generalement aux environs du point primitif C, un controle rigoureux 
devrait tenir compte du rayon de courbure reduit minimal, soit au point B de la ligne de 
conduite, voir figure 21.13. Dans la zone de double contact, la pression superficielle depend 
aussi du rayon reduit et de la repartition de la charge entre les deux ou plusieurs paires de 
dents en contact. Si la repartition de la pression s'effectue par palier, la pression superficielle 
peut prendre des valeurs nettement superieures aux environs du point N\ a celles existant vers 
le point C. II est recommande d'eviter un contact dans cette zone pres du cercle de base du 
pignon. Le coefficient de securite total Sfi en pression superficielle s'exprime par : 

S a = — S Hm „ (21.18.6) 

Ph w 

avec pour rappel : 

pu? pression superficielle admissible, 

puw pression superficielle en service, 

Sb min coefficient de securite minimal en pression superficielle. En principe, le choix de ce 
coefficient de securite s'effectue comine pour le coefficient de securite en flexion, 
c'est-a-dire en fonction des incertitudes dans le calcul de la pression superficielle. 
Coniine les efforts apparaissent sous la racine carree, le coefficient de securite en 
pression est a peu pres egal a la racine carree de S f m in, soit : 

Reducteurs industriels et de petites turbomachines : £h min = 1,1 a 1,4. 

Grands reducteurs de turbo-machines, reducteurs pour navires et engrenages dans 
l’aeronautique : SHmin = 1,3 a 2,0. 

Dans des conditions particulieres d'utilisation, excessivement rare, sous la charge 
nominale de calcul, il est possible d’admettre un coefficient voisin de 1 ,0 done aussi 
legerement inferieur a cette valeur limite ! 

21.5.5 RECOMMAND ATIONS POUR LE CHOIX DU LUBRIFIANT 

Le choix du lubrifiant est essentiel au fonctionnement impeccable d’un engrenage et la 
methode utilisee pour acceder aux points a lubrilier est primordiale a fin d'assurer une duree de 
vie suffisante au reducteur ou au multiplicateur de vitesse. Le lubrifiant remplit 
principalement deux fonctions : 

1 . la fonnation d’un film lubrifiant porteur dans les paliers lisses ou a roulements et entre les 
flancs des dentures afin d’eviter tout contact metal sur metal, de diminuer les pertes. 

2. la fonction de fluide caloporteur afin de maintenir la temperature des mecanismes dans des 
limites supportables par le lubrifiant. 

Le lubrifiant est amene et reparti sur toute la largeur des dentures dans la zone d’engrenement 
par des buses. Le choix de la viscosite de service est un compromis entre une grande viscosite 
pour supporter de fortes pressions superficielles et une faible viscosite pour eviter les pertes 
par cisaillement. Le tableau 21.5 donne des indications pour le choix des viscosites des huiles. 
II est complete par la valeur des rugosites moyennes en fonction du mode de taillage et de 
finition. 
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Tableau 21.5 

Recommandations pour le choix de la viscosite des lubrifiants 
Selon MAAG-Taschenbuch 1985 [3.4] 

Rugosite des flancs de denture en fonction du mode de fabrication 



Type de reducteurs ou multiplicateurs 

Les viscosites sont donnees a 40° C 


Vicosite ISO-VG 
Selon norme ISO 


Reducteurs pour turbomachines 
Axes paralleles et planetaires 
Vitesses circonferentielles moyennes : 
Vitesses circonferentielles grandes : 
Reducteurs marins 
Reducteurs pour moteur Diesel : 
Reducteurs de turbines : 

Reducteurs pour service severe 
Reducteurs planetaires : 

Reducteurs pour laminoirs : 


VG-46 et VG-68 
VG-32 et VG-46 

VG-100 

VG-68 , VG-78 et VG-100 
VG-220 

VG-220 et VG 320 


RUGOSITE DE LA DENTURE 

Le facteur de rugosite est fonction de l'etat de surface du flanc 


Procede de fabrication de la denture 
par enlevement de matiere 


Rugosites usuelles 
max min 


Mortaisage 

Fraisage 

Brochage 


N9 N8 N7 

N9 N8 N7 

N8 N7 N6 


Rectif iage 

Polissage 

Rodage 


N7 N6 N5 

N5 N4 N3 

N4 N3 N2 


Classes de rugosite N9 N8 N7 N6 N5 N4 N3 

R a en 0,001 mm 6,3 3,2 1,6 0,8 0,4 0,2 0,1 


Remarque : 

La rugosite a introduire dans le calcul est fonction du procede d'usinage. 
Elle peut varier suivant la methode introduite dans la fabrication des 
Flancs. Les valeurs proposees sont celles des normes VSM. 



21.5.6 EXEMPLE DE CONTROLE D'UN ENGRENAGE PARALLELE 

Soit a trouver les efforts et controler la contrainte de flexion et la pression superficiellc 
dans un engrenage parallele dont les dimensions correspondent a celles de l'exemple cite sous 
19.3.9. Les conditions mecaniques exterieures sont : 

- puissance a transmettre : 50 kW, 

- frequence de rotation de l'arbre moteur : 30 t/s, 

- facteur d’application de la charge : 1,25. 

- roues en acier de cementation. 

1. PREMIERS CALCULS MANUELS 

Les coefficients de deport adoptes defmitivement, figurant dans le tableau des dimensions 
geometriques, ont ete modifies, apres application des formules proposees pour la repartition entre les 
deux roues helicoi'dales, de telle maniere que le point figuratif sur la figure, pour u = 4, se trouve dans 
la zone d'engrenement favorable. La recherche manuelle des conditions d'utilisation de l'engrenage 
sont decrites dans les points cites ci-apres. 
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Vitesse angulaire de l'arbre moteur : 
Couple sur l'arbre moteur : 

Force tangentielle sur la dent : 

Charge lineique : 

Frequence d'excitation : 

Masse approximative des roues : 
(simplification des diametres) 

Masse reduite : 

Rigidite des dentures : 

Frequence propre : 

Calcul dans le domaine hypocritique : 
Erreur de pas de base : 

Qualite de la denture 

Facteur d'application de la charge : 

Facteur de charge dynamique 



(Oi = 2 n ni = 2 n 30 s' 1 = 60 n s' 1 . 

M x = 50 000 W / 60 7t s' 1 = 265,258 mN. 

F; = 2 M x / d{ = 2265,258 mN / 0,079167 m = 6 701,2 N. 
w'= 6701,2 N / 55 mm = 121,8 N/mm — > w'> 100 N/mm. 

« g = 19 ' 30 s' 1 = 570 Hz. 

m i = 0,5 7,85 10' 6 kg/mm 3 n 79,1672 mm 2 /4 = 0,01932 kg/mm. 
m 2 = mVu 2 = 0,01932 kg/mm 16,427 = 0,3174 kg/mm. 
m red = 0,01932 0,3 1 74/(0, 0 1 932+0,3 1 74) = 0,0 1 82 kg/mm. 
c'= 14 N/mm pm et c g = 20 N/mm pm admis selon [3.7]. 



l pr 



= ( 7 : 2 71 ) (20 1 06/0,0 182) 0 ’ 5 = 5 276 Hz. 



N= 570 Hz / 5276 Hz = 0,108. 

/ P b 2 = [0,40 (4 + 0,25 (77.4/cosl4°) 0 ’ 5 + 5] 1,6 = 13 mm 
ISO 6. 

K a = 1,25 selon donnees du probleme. 

K v = 1 + 0,108 14/(1, 25.121, 8)[0, 32 + 0, 57/(2, 5-0, 3)] 13 
K v = 1,08. 



Ces divers resultats confirment approximativement les valeurs citees dans le tableau ci-apres. 



2. RESULTATS DU CONTROLE 

Le tableau suivant donne tous les resultats obtenus par l'application des diverses relations proposees 
dans les divers sous chapitres sur : 

- le controle de la contrainte de flexion au pied de dent, 

- la pression superficielle sur la ligne des centres. 

Les caracteristiques mecaniques introduites pour les deux roues sont : 

1. Contrainte de flexion limite : pignon 1 : CTf i™ = 470 N/mm 2 roue 2 : a F ii m = 460 N/mm 2 . 

2. Pression superficielle limite : pignon 1 : pmm = 1 480 N/mm 2 roue 2 : p H i im = 1 460 N/mm 2 . 



Tableau 21.6 

Resultat du controle de l'engrenage parallele a denture helicoi'dale 

Les dimensions geometriques sont donnees au sous-chapitre 19.3 



1. EFFORTS APPLIQUES 

Grandeurs 


SUR L'ENGRENAGE 
Pignon 1 


Roue 2 


Grandeurs fondamentales 


Puissance transmise en kW 




P = 


50.000 


Rapport d'engrenage 




u = 


4.053 


Frequence de rotation en t/s 


ni 


= 30.000 


n2 = 7.403 


Couple de torsion en m*N 


Mi 


= 265.258 


M2 = 1074.994 


Vitesse circonferentielle en m/s 




v u = 


7.461 


Composantes de la force totale 


Composante tangentielle en N 




Ft' = 


6701.3 


Composante radiale en N 




F r ' = 


2724 . 6 


Composante axiale en N 




Fx' = 


1688.7 


Composante normale reelle en N 




Fb = 


7234.0 


Largeur de dent de calcul 




b' = 


55.0 


Charge lineique 




w' = 


121 . 8 


Force resultante spatiale 


Force totale normale au flanc en N 




Fbn = 


7428.5 


Couple de basculement sur la roue en m* 


N Mb i 


66.85 


Mfo 2 = 270.90 


Qualite de la denture selon ISO 




ISO : 


6 
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Resultat du controle de l'engrenage parallele a denture helicoidale 

(suite du Tableau 21.6) 



Grandeurs 


Pignon 1 


Roue 2 


Caracteristiques dynamiques 










Frequence d' excitation sur la dent 




n q = 


570.0 




Frequence propre de 1 ' engrenage 




n pr = 


4755.4 




Rigidite de la denture 




c ’ = 


14 . 14 




Rigidite de l'engrenage 




Cy = 


18.95 




Duree de vie de l'engrenage en heures 




JV h = 


20 000 


leures 


Erreur maximale sur le pas de base 




f pb = 


13 |im 




Facteur d ' application de la charge 




K A = 


1.25 




Facteur de charge dynamique 




K v = 


1.09 




Choix des matieres pour les roues 










Acier choisi selon entree 


cementation 


cementation 


Module d'elasticite en N/mm2 


El = 


206 000 


£2 = 


206 000 


Coefficient de Poisson 


vi = 


0.30 


v 2 = 


0.30 


Condition de fabrication des dentures 










Denture cementee, trempee et rectifiee 










Rugosite des flancs porteurs 


*al = 


0.0008 


Ra2 = 


0.0012 


2. CONTROLE DE LA CONTRAINTE DE FLEXION DANS LE PIED DE DENT 


Grandeurs 


Pignon 1 


Roue 2 


Geometrie du facteur de forme de dent 










Hauteur partielle de tete 


*xal = 


0.666 


*xa2 = 


1.288 


Hauteur partielle de pied 


bxfl = 


3.379 


*xf2 = 


3.519 


Bras de levier en flexion 


2-F1 = 


4.044 


2F2 = 


4 . 806 


Hauteur de la section de pied 


SFnl = 


8.479 


s Fn2 = 


9.179 


Angle de pression de calcul 


<*Fnl = 


22.364 


a Fn2 = 


21.169 


Facteur de forme de la dent 


Ypi = 


1.329 


YF2 = 


1.359 


Facteur de correction de contrainte 


rsi = 


2.215 


YS2 = 


2.315 


Facteur de duree de vie de la matiere 


TnTI = 


1.000 


i"NT2 = 


1.000 


Facteur d'echelle 


ixi = 


1.000 


iX2 = 


1.000 


Facteur de repartition transversale 




^Fa = 


1.388 




Facteur de repartition longitudinale 




k f p = 


1.381 




Facteur d'angle d'helice 




y P = 


0.883 




Contrainte limite en N/mm2 


c Fliml = 


470 


°Flim2 = 


460 


Contrainte de flexion nominale 


°F01 = 


80.0 


^F02 = 


85.5 


Contrainte de flexion de service 


°Fwl = 


208.3 


c Fw2 = 


222 . 6 


Contrainte admissible 


CTFP1 = 


940.0 


(7 FP2 = 


920.0 


Coefficient de securite 


SfI = 


4.51 


Sf2 = 


4 . 13 
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Resultat du controle de l'engrenage parallele a denture helicoidale 

(suite du Tableau 21.6 et fin) 



3. CONTROLE DE LA PRESSION 


SUPERFICIELLE SELON 


HERTZ 




Grandeurs 


Pignon 1 


Roue 2 


Facteurs de correction 










Facteur geometrique 




2 H = 


2.363 




Facteur de conduite 




z s = 


0.829 




Facteur d'angle d'helice 




2p = 


0.985 




Elasticity des raateriaux 




Z E = 


189.8 




Viscosite du lubrifiant en mm2/s 




v v = 


68.0 




Facteur d' influence du lubrifiant 


Z L 1 


= 0.946 


2 L 2 = 


0.946 


Facteur de vitesse 


z vl 


= 0.992 


z v2 = 


0.992 


Facteur de rugosite 


2r1 


= 0.963 


ZR2 = 


0.963 


Facteur de duree de vie 


2nT1 


= 1.000 


2NT2 = 


1.000 


Facteur d'echelle 


^X1 


= 1.000 


2X2 = 


1.000 


Pression limite des materiaux 


PHliml 


= 1480 PHlim2 = 


1460 


Pression nominale sur la dent 




PH0 = 


510.3 




Pression superficielle en service 




PHw = 


823.1 




Pression admissible (Shmin = U 


PHP1 


= 1338 


PHP2 = 


1320 


Coefficient de securite 


•Shi 


= 1.63 


Sh2 = 


1 . 60 


FIN DU CONTROLE DE L' 


ENGRENAGE 


CYLINDRIQUE 







21.6 CONTROLE DES ENGRENAGES CONCOURANTS 

Le controle des engrenages a axes concourants, a denture droite, inclinee ou spirale 
conique suit la merne methode que celle adoptee pour les engrenages paralleles a roues 
cylindriques : 

1 . controle de la contrainte de flexion dans le pied de dent, 

2. controle de la pression superficielle entre flancs. 

Les divers facteurs de correction sont adaptes aux particularites des engrenages a axes 
concourants. La methode proposee ici suit approximativement celle developpee dans [3.8]. 

21.6.1 CONTROLE DE LA CONTRAINTE DE FLEXION DANS LA DENT 

21.6.1.1 CHARGE LINEIQUE 

Les composantes de la force nonnale totale entre les dentures du pignon 1 et de la roue 2 
ont ete trouvees dans les sous chapitres 21.1.4 et 21.1.5 . Le calcul de ces forces s'effectue sur 
le diametre rnoyen d ml de la denture du pignon, soit au milieu de la largeur b. La charge 
lineique se definit par : 

w' = F tl /b e ff = F t2 /b ef f, (21.19.1) 



avec : 

F tl selon les relations pour la denture droite et pour la denture helicoidale. 
b ctT largeur effective de calcul : en general : b ef{ = 0,85 b pour la denture avec bombe 
longitudinal, sinon introduire la longueur portante. 
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21.6.1.2 CONTRAINTE NOMINALE DE FLEXION 



La contrainte nominale de flexion dans le 
generate des roues cylindriques, soit : 



w cosa 



m cosa, 



mt y 
' i F 



pied de dent peut se trouver par la relation 
7 s 7 p . (21.19.2) 



avec : 

w ' charge lineique selon relation (21.19.1), 
m mn module moyen au milieu de la largeur, 

Yy. facteur de forme de dent calcule dans la section virtuelle avec : 

z v le nombre de dents virtuel de definition de la dent selon tableau, 
7s facteur de correction de contrainte, 

7 P facteur d’angle d’helice moyenne. 



21.6.1.3 CONTRAINTE DE FLEXION EN SERVICE 

La contrainte de flexion en service fait intervenir tous les facteurs exterieurs et interieurs a 
la denture : 

aFw = ofo Ka K v Xp a Xpp, (21.19.3) 

avec : 

K a facteur d’application de la charge, 

K v facteur de charge dynamique, voir ci-apres, 

Xp a facteur de repartition transversale de la charge sur le prolil, voir ci-apres, 

X F p facteur de repartition longitudinale de la charge sur la dent, voir ci-apres. 

Remarques concernant les facteurs K pour la denture des roues coniques : 

1 . Facteur de charge dynamique K v : 

Le facteur de charge dynamique tient compte de la frequence propre de l’engrenage, c'est- 
a-dire de la rigidite des dentures et de l’inertie des masses. Coinme la rigidite de la denture sur 
roue conique n’est pas constante sur toute la largeur de la dent, il est possible d'admettre les 
valeurs moyennes suivantes pour Ka w'> 100 N/mm : 

- raideur de la denture : c e ’ = 14 N/mm pm , 

- raideur de l’engrenage : c y = 20 N/mm pm . 

Pour une charge lineique inferieure a 100 N/mm, la raideur est : 

c se ' = c e ’ Ka w' / 100. 

Reduction des masses : les moments d’inertie de masse J a i et J a 2 sont a determiner sur les 
roues reelles et non sur les roues virtuelles. La reduction des masses s’effectue sur le diametre 
de base defini dans la section moyenne. 

2. Facteur de repartition transversale Ky a : 

Pour simplifier la determination de ce facteur, il est admis que les relations proposees pour 
les roues cylindriques sont aussi applicables aux roues coniques. Les classes de qualite des 
dentures pour roues coniques ne sont pas nonnees selon ISO. La precision atteinte est 
habituellement inferieure a celle des roues cylindriques. 
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Tableau 21.7 

Facteur d'appui K \\ p p e pour engrenages concourants et hypoi'des 





Mode de support de 1 1 


arbre des deux roues 


Utilisation 


de 


Des deux 


un 


des 2 cotes 


les deux roues 


1 1 engrenage 




Cotes 


1' autre 


en porte-a-faux 


en porte-a-faux 


Aviation et 
Technologie 


haute 


1,00 




1,10 


1,25 


Vehicules 

Routiers 




1,00 




1,10 


1,25 


Industrie 

Navires 




1,00 




1,25 


1,50 



3. Facteur de repartition longitudinale K? p : 

Pour les flancs bombes de la denture, le contact entre les flancs se concentre dans la partie 
centrale de la denture. L'effet de la deformation depend en grande partie du mode de support 
des arbres. Cette caracteristique est introduite dans le calcul au rnoyen du facteur d'appui 
^Hp.pe donne dans le tableau ci-dessus. II est ainsi possible d’admettre un facteur de repartition 
longitudinale valant 1,5 fois ce facteur d’appui : 

-Kfp = = 1 ,5 if H p pe- 

Cette valeur est aussi introduite dans le controle de la contrainte de flexion dans le pied de 
dent de telle sorte que : 

ifpp = ^Hp = 1 ,5 ifnp pe- 




Figure 21.23 Pro fils de la denture de la cremaillere et de la dent selon Oerlikon 
4. Cas particulier de la denture spiro-conique Eloide, type EN 

Le controle de la contrainte de flexion dans le pied de dent devrait tenir compte de Tangle 
de pression reel, tres souvent different de 20° par suite de Tinclinaison de la broche d’usinage 
de 1,5° ou 3,0°. La figure 21.23 montre le dessin du profil de cette denture selon document 
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Oerlikon, la recherche des sections de controle au moyen des tangentes inclinees de 30°, 
profil taille avec deux angles d’outil differents.. 

5. Remarque concernant le facteur de forme de dent Yy 

Les diverses methodes de calcul du facteur de forme de dent supposent des flancs de 
denture de forme geometrique constante. La denture droite ou inclinee sur roues coniques 
possede un profd taille avec un profd avec arrondi constant le long de la dent qui diminue en 
hauteur vers le sommet des cones. Le profd n’est done plus constant et un calcul exact du 
coefficient de forme de dent est illusoire. La procedure de calcul simplifiee et proposee 
precedemment suffit dans la plupart des applications courantes. 

21.6.1.4 CONTRAINTE DE FLEXION ADMISSIBLE 

La contrainte de flexion admissible doit tenir compte des caracteristiques mecaniques des 
materiaux et de divers facteurs de correction selon la relation generale : 

ClFP = CJF lim LnT Lst Lx Lk / Sy min? (21.19.4) 



avec : 

gf iim contrainte de flexion limite en duree du materiau, 

Lnt facteur de duree de vie selon tableau, 

Lst facteur de concentration de contrainte : 1st = 2,0, 

Y x facteur d’echelle selon valeurs proposees pour m mn , 

Lk facteur pour denture sur roues coniques. 

Ce facteur tient compte de la forme de la dent, de sa hauteur et de sa rigidite en 
fonction de la largeur b. A l’etat actuel des connaissances, ce facteur vaut : L K = 1,0. 

Sy min coefficient de securite minimum selon expose. 

21.6.1.5 COEFFICIENT DE SECURITE EN FLEXION 

La valeur du coefficient de securite total en flexion dans les engrenages a axes 
concourants peut se trouver par : 

S F = — S Fmin - (21-19.5) 

a F w 

avec : 

cifp contrainte de flexion admissible selon relation (2 1 .19.4), 
gfw contrainte de flexion en service selon relation (21.19.3), 

Sf min coefficient de securite minimum. 

21.6.2 CONTROLE DE LA PRESSION SUPERFICIELLE 

Le controle de la pression superficielle s'effectue sur la ligne des centres dans la section 
virtuelle moyenne, en introduisant le module moyen calcule au milieu de la largeur de la 
denture b. 



21.6.2.1 PRESSION SUPERFICIELLE NOMINALE 
La pression superficielle nominale ou de base se trouve par : 



Pm = 



w'(u v + l) 



2 a, u. 



Z H , Z E Z e Zp 



avec : 



( 21 . 20 . 1 ) 
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pm pression superficielle de base, 

Z H ' facteur geometrique de charge lineique selon relation proposee, 

Z E facteur d’elasticite des materiaux de l’engrenage selon relation proposee, 

Z; facteur de conduite selon relation proposee, 

Z p facteur d’inclinaison de l’helice moyenne p m : Z p = {cosp m } 0 ’ 5 . 

21.6.2.2 PRESSION SUPERFICIELLE EN SERVICE 

La pression superficielle en service fait intervenir la pression de base multipliee par la 
racine carree des divers facteurs de correction : 

Phw = pm { Ka K v Km -Kup }°’ 5 (2 1 .20.2) 

avec : 

K a facteur d’application de la charge, 

K v facteur de charge dynamique, 

Km = Ky u facteur de repartition transversale, 

= ATp facteur de repartition longitudinale. 

21.6.2.3 PRESSION SUPERFICIELLE ADMISSIBLE 

La pression superficielle admissible fait intervenir les caracteristiques mecaniques de 
materiaux et divers facteurs de correction ainsi que le coefficient minimal de securite a la 
pression : 

P„,=^ Zl Z,Z, z w z s z i , (21.20.3) 

*^H lim 

avec : 

Ph lim pression superficielle limite trouvee experimentalement, 

Z N t facteur de duree de vie, 

Z L facteur de lubrifiant, 

Z v facteur de vitesse circonferentielle, 

Z R facteur de rugosite, 

Z w facteur de durete de flanc, 

Z x facteur d’echelle, 

Z K facteur pour roues coniques : Z K = 0,85 a l’etat actuel des connaissances, 

S H m in coefficient de securite minimum a la pression superficielle selon 2 1 .5.4.9. 

21.6.2.4 COEFFICIENT DE SECURITE EN PRESSION 

Le controle du coefficient de securite a la pression superficielle s’effectue en calculant le 
rapport des pressions admissible et en service multiplie par le coefficient de securite minimal 
utilise precedemment : 

S H = — W (21.20.4) 

P Hw 

avec : 

Php pression superficielle admissible selon relation (2 1 .20.3), 
puw pression superficielle en service selon relation (2 1 .20.2), 

Su min coefficient de securite minimum selon 2 1 .6.2.3 ou 2 1 .5.4.9. 
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21.7 DEFORMATIONS , CORRECTIONS ET ECHAUFFEMENT 

Sous l’effet des charges appliquees sur l’engrenage, toutes les pieces constituant ce type de 
mecanisme tels les roues dentees, les paliers et les arbres se deferment et modi fieri t 
immanquablement la geometrie des dentures discutee jusqu’ici. Une repartition non uniforme 
des temperatures dans les corps de roue et l'effet centrifuge dans les transmissions a haute 
vitesse influencent egalement la geometrie fondamentale. 

21.7.1 DEFORMATIONS DES DENTURES ET DES ARBRES 

Pour assurer une duree de vie suffisante de l’engrenage, il est necessaire d’atteindre une 
portee de haute qualite sur les flancs actifs des deux roues tant dans le sens transversal que 
dans le sens longitudinal. Cette condition a satisfaire absolument dans les engrenages de 
grande precision impose une determination correcte des deformations mecaniques des 
dentures sous charge. 

21.7.1.1 DEFORMATION DES DENTS 

Considerons un engrenage parallele droit reel constitue d’un pignon 1 et d’une roue 2 en 
prise sur la longueur de conduite g. Sous l’effet de la charge entre flancs, les dents de ces deux 
roues flechissent et le pas de base, compris entre deux flancs deformes ou non, subit une 
modification. La figure 21.24 a gauche montre l'engrenement et la charge sur les dents du 
pignon en fonction de la position du point de contact sur la longueur de conduite. 





Figure 21.24 Variation de la charge sur la denture droite du pignon d'un engrenage parallele 
Deformation subie par la denture du pignon et interference des dents 

Les mesures effectuees sur des dentures droites reelles a faible vitesse et sous charge ont 
montre une variation approximativement lineaire dans la zone de double contact, la valeur 
moyenne de la force normale etant 72 Fb, la force normale variant d’environ 40% a 60% de 
Fb, et une variation brusque aux deux extremites de cette zone. 

Pour les dentures droites sollicitees nonnalement et flechies, la deformation de la paire de 
dents en prise provoque : 

- sur la denture de la roue motrice un raccourcissement du pas de base, 

- sur la denture de la roue menee, un allongement du pas de base. 

II en resulte une erreur du pas de base dans l’engrenement et un a-coup au point E 2 . La figure 
21.24 a droite montre la position de l’extremite de la denture de la roue interferant avec le 
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profil de pied du pignon 1. L'interference des dents peut se trouver approximativement en 
fonction de la charge lineique et l’elasticite des dents par : 

8 S = w' / c y , (21.21.1) 

avec : 

w' charge lineique sur le denture, 
c Y raideur totale de l’engrenage.. 

21.7.1.2 DEFORMATION DES ROUES ET DES ARBRES 

La transmission de la puissance entre les deux roues formant l’engrenage parallele simple 
provoque des deformations complementaires : 

- en flexion engendree par les charges reparties sur la largeur des dentures, 

- en torsion par les couples sur le pignon menant et la roue menee. 

Les conditions ideales sont atteintes lorsque les roues sont centrees entre appuis de telle 
maniere que la deformation de flexion prenne une allure symetrique par rapport aux paliers et 
le couple moteur engendre une charge lineique w' repartie uniformement sur toute la largeur 
des roues. Les methodes de recherche des deformations presentees au chapitre 5 sont 
applicables dans ce genre de transmission. 

21.7.2 CORRECTIONS DE DENTURE 

Le but des corrections de denture est d’obtenir une transmission progressive de l'effort 
normal sur les flancs dans la zone de double contact et une charge lineique repartie 
uniformement dans la direction axiale. Ces corrections s'appliquent aux engrenages de tres 
bonne qualite, pratiquement a partir de la qualite 6 et meilleure. Pour les dentures de mo ins 
bonne qualite, il est possible de prevoir une correction par depouille de tete, de pied, avant et 
arriere de maniere a eviter un contact ponctuel a l'extremite des dents, figure 21.25 a gauche. 
Cette methode approximative est d'usage general dans les engrenages concourants. 

21.7.2.1 CORRECTION DU PROFIL DE LA DENT 

La correction du profil a pour but d’obtenir une variation lineaire de la charge normale sur 
les flancs de F„ = 0 a F n = Fbt dans la zone de double contact et non des sauts brusques de 
charge comrne represente sur la figure 21.24. Pour eviter ce defaut de transmission, la 
methode la plus simple consiste a corriger les profils de tete de la denture des roues menante 
et menee. Des sauts brusques de charge sont des sources de vibrations et de bruit dans la 
transmission. L'interference des profils due a la deformation mecanique des dentures vaut 
approximativement la valeur donnee par l’expression (21.21.1) ci-dessus. La correction a 
apporter aux deux profils doit etre choisie de telle maniere que la repartition trapezoldale soit 
si possible atteinte pendant l’engrenement. 

La correction maximale sur le diametre de tete de la roue et le pignon vaut ainsi : 

C a = 8 s = w'/ Cy. (21.21.2) 

Cette correction est representee sur le diagramme de la forme du profil. 
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Figure 21.25 Correction approximative du flanc porteur sur une denture de qualite moyenne (bombe) 
Correction du profil de tete de maniere a obtenir une repartition trapezoi'dale de la charge 

Le premier point de contact se situe en E 2 entre la tete de la roue menee et le pied du pignon 
menant. Une seconde paire de dents est deja en contact au point D. Juste avant cette position, 
une seule paire de dents transmet entierement la puissance entre les deux arbres. Par suite de 
Telasticite des pieces, la dent de la roue menante se deplace de la quantite S s le long de la ligne 
de conduite. Pour eviter une application brusque de la charge sur la paire de dents suivante, le 
profil de tete de la roue est corrige de la quantite C a = S s , cette correction etant progressive le 
long de la dent. La surface triangulaire Ri represente la decharge a Tengrenement tandis que la 
surface triangulaire E\ donne la charge supplementaire sur l'autre paire de dents. Par 
correction sur le profil de tete de la roue menante, la charge sur la paire sortant du contact 
diminue progressivement, surface R 2 , tandis que la charge augmente progressivement sur la 
paire suivante, surface E 2 . La correction des profils est representee fortement agrandie sur les 
diagrammes de profil pour le pignon et la roue. II est egalement possible de proceder a une 
correction de tete et de pied sur une seule roue. 

Les dentures helicoidales presentent des conditions d’engrenement semblables a celles des 
dentures droites et la rigidite c T des dentures tient compte de Tangle d’helice [3. La methode de 
correction applicable dans ce genre d’engrenage parallele est done identique. 

21.7.2.2 CORRECTIONS LONGITUDINALES 

Les corrections longitudinales apportees aux flancs des dentures ont pour but d’atteindre 
une charge lineique constante sur toute la largeur des deux roues, compte tenu des 
deformations en flexion et torsion des arbres et des roues. 

1 . Deformations en flexion 

Pour une piece flechie symetrique, composee de trois troncons a rigidite flexionnelle 
constante par troncon, sollicitee par une charge repartie uniformement sur le troncon central, 
les methodes de la resistance des materiaux pennettent de trouver les deformations angulaire 
et lineaire en flexion en tout point place entre les deux appuis articules. Les caracteristiques 
geometriques et mecaniques de la piece tres simplifiee sont, figure 2 1 .26 a gauche : 

- longueur entre appuis : L, 

- charge lineique : Wb = iv7cosa t ’ (situee dans le plan d’action), 

- repartition de la charge sur la largeur : b, 

- moments quadratiques des sections 7 z i, I z2 , I z 3 = I z \, 

- module d’elasticite : E. 
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La construction du diagramme des moments flechissants et de la poutre conjuguee, chargee 
par Mfx/Zzx permet de trouver la deformation en flexion. Le troncon intervenant dans la 
correction longitudinale est limite a la largeur b de la denture. La variation maximale du 
moment flechissant sur ce troncon est parabolique. Cette variation vaut : 

AMfmax = 0,125 b 2 w'/costft'. 

Le probleme reel presente quelques particularites, figure 21.26 a droite. La distance entre 
appuis etant designee par L , cette distance est definie au tiers de la largeur des paliers radiaux 
supportant l’arbre. Le moment quadratique de la roue dentee est calcule sur le diametre 
primitif de fonctionnement d\ : I z 2 = n d\ 4 /64. La roue dentee est en contact avec une seule 
roue conjuguee et le couple de torsion est transmis sur l'accouplement place a gauche. Le 
systeme de coordonnees O x y est choisi comine suit : origine O au debut de la largeur de 
dent, axe O x sur l'axe de l’arbre, axe O v perpendiculaire dans le sens positif. 




Figure 2 1 .26 Modele de calcul des deformations en flexion et torsion 
Arbre avec roue dentees et representation des deformations 



La deformation en flexion, supposee variant quadratiquement sur la largueur b de la roue 
dentee, peut s'exprimer par : 



fix = 



2 w'(r| - 7/ 12) % 4 
n E cosa, 





r x) 


2 


1- 


1-2- 






l b) 





(21.22.3) 



avec : 

w' charge lineique unifonne par hypothese, 

E meme module d’elasticite de l’arbre plein et de la roue , 
x abscisse du point de definition, 
y rapport geometrique : X = b/d\, 

r) rapport de distance d’appui : r\ = L/b. 

Si le contact a lieu entre la roue 1 et deux ou plusieurs autres roues de telle sorte que la 
poussee resultante engendree par les diverses charges lineiques soit nulle, il n'y a pas de 



-3.176- 








21. Controles des engrenages paralleles et concourants 



deformation en flexion. Si l'arbre est fore par un alesage de diametre constant d„ cette 
deformation Vf x est a multiplier par le facteur : 

1 / [1 - (di/dV) 4 ]. 

2. Deformations en torsion 

La meme piece est sollicitee du cote moteur par un couple de torsion M t max constant sur le 
premier troncon, diminuant lineairement sur la largeur b de la roue pour atteindre la valeur 
nulle au debut du troisieme trongon. L'expression du couple de torsion en fonction de 
l'abscisse x peut se donner par l'expression : 

Mx = Mi ma x [1 - (. x/b )] = ’/2 d\ w' b [1 - (x/b)]. 



En appliquant la relation generale de la deformation en torsion : dcp/dx = MJ(Q Ip), Tangle de 
deformation se trouve par : 



9* 



8 d x w'b 
n G df 



, „ x 

1-2 — + 









et le deplacement du flanc a l’abscisse x par : 



d, 

y ,x =( P x y 



4w'x 2 

n G 



, „ x 

1-2 — + 






\DJ 



(21.22.4) 



Si l’arbre supportant la roue est muni d’un forage au diametre d h le deplacement du flanc v tx 
est a multiplier par le facteur : 

1 / [1 - (di/dV) 4 ]. 



3. Deformation totale du flanc 

La deformation totale du flanc est egale a la somme algebrique des defonnations en 
flexion et en torsion, soit : 



v x = Vfx + Vtx. (21.22.5) 

Cette deformation peut se representer par une courbe continue en fonction des deux 
composantes des deformations et de l’abscisse x, figure 21.26 a droite. 

4. Correction longitudinale 

La correction a apporter aux flancs porteurs de la denture doit compenser la deformation 
totale trouvee au moyen des expression (21.21.3) a (21.21.5). La figure 21.26 a droite montre 
le diagramme du profil longitudinal dans lequel la correction maximale vaut : 

C b =lvtot| = N + N. (21.22.6) 

Les corrections transversale et longitudinale sont apportees au pignon, les roues conjuguees 
etant ajustees de telle sorte que la direction des flancs corresponde exactement a celle des axes 
non deformes. Toutes ces corrections sont affectees d’ecarts dependant de la qualite ISO 
adoptee. 



21.7.3 RENDEMENT ET ECHAUFFEMENT 

Bien que les transmissions par engrenages paralleles ou concourants soient des mecanis- 
mes a haut rendement, les pertes engendrees par le glissement des profils peuvent provoquer 
des usures ou des temperatures de fonctionnement mettant en danger la securite de Tensemble. 
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21.7.3.1 RENDEMENT MECANIQUE D’UN ENGRENAGE PARALLELE 



Le rendement mecanique de l’engrenement va dependre essentiellement du glissement des 
flancs : coefficient de frottement reel, vitesse de glissement en particulier sa valeur le long de 
la conduite, caracteristiques du lubrifiant. Les hypotheses simplificatrices suivantes sont 
introduites dans le calcul : 



1 . le coefficient de frottement obeit a la loi de Coulomb, 

2. le coefficient de frottement est independant de la vitesse de glissement, 

3. la force normale diminue de moitie dans la zone de double contact, 

4. il n'y a pas d’accumulation d’energie mecanique dans la transmission. 

La recherche du rendement mecanique fait intervenir le rapport des puissances : puissance 
introduite sur l’arbre moteur, puissance a disposition sur l'arbre de sortie. L'experience a 
demontre que la puissance perdue etait proportionnelle a la charge, variait peu avec la 
viscosite du lubrifiant mais dependait de la vitesse des roues. Le rendement de l’engrenement 
a ete recherche pour un engrenage parallele droit. Pour l’engrenage parallele a roues a 
dentures helicoidales, en supposant la force normale variant par palier, le rendement de 
l’engrenement s'exprime par : 



= l-p 



u± 1 n 
u z, cosp. 



( 1 -£a+£al+ £ a2)- 



(21.23.1) 



Le coefficient de frottement moyen peut se determiner en premiere approximation au moyen 
de la relation experimentale proposee dans [3.7] : 



Pm = 0,045 



/ \°. 2 
V V Sn P red J 



11m °' 05 X r <0,2. 



(21.23.2) 



Avec : 

H’b charge lineique normale : Wb = F\Jb = iv'/cosa/ (au minimum 150 N/mm), 

Vv m somine moyenne des vitesses relatives sur la conduite, au point C v s c = 2 v u ' sina t ', 

pour v u ' > 50 m/s, introduire la valeur pour 50 m/s, 

Pred rayon reduit moyen : 1 / p re d = 1/fi + 1//-2 au point de calcul, 

Pm viscosite dynamique du lubrifiant a la temperature moyenne en surface des flancs, en 
mPas.s, 

A r facteur de rugosite dans la determination de mm : X R = 3,8 ( RJd \ ) ’ avec : 

R d = (R a i + A a 2)/2 moyenne des rugosites moyennes arithmetiques des flancs. 

Les pertes de puissance dans un reducteur ou un multiplicateur a engrenage sont egales a la 
somine des pertes partielles [3.7] : 



Py ~ P\'v + P wo + Py b + Py bo + Py d + Pyx, 



(21.23.3) 



avec : 

P Vz pertes par le glissement et le roulement des flancs, 

P Vzo pertes par la transmission a vide de l’engrenage (brassage de fair et du lubrifiant), 

Pv b pertes dans les paliers sous charge, 

E’vbo pertes dans les paliers a vide, 

Py d pertes dans les joints et garnitures d’etancheite, 

Pyx autres pertes dans la transmission. 

Finalement, le rendement total de la transmission par engrenage vaut : 

11 tot = 1 - Py/P e, (21.23.4) 

avec : P e puissance a l’entree du mecanisme. 
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Repartition des temperatures dans la roue 



Figure 21.27 Repartition des pertes dans un reducteur de 35 MW, v u ' = 1 17 m/s (selon MAAG) 
Repartition des temperatures dans la roue d'un engrenage de 50 MW (selon MAAG) 

21.7.3.2 REPARTITION DES PERTES DANS LE MECANISME 

La figure 2 1 .27 a gauche represente les pertes en pour cents dans un engrenage prevu pour 
une transmission de 35 MW avec une vitesse circonferentielle v u ' = 117 m/s . La figure a 
droite rnontre la repartition de la temperature dans un engrenage prevu pour 50 MW avec une 
vitesse circonferentielle v u ' =137 m/s. La repartition non unifonne de la temperature dans la 
roue modifie les dimensions geometriques et necessite egalement une correction. 

21.7.4 GRIPPAGE A FAIBLE VITESSE ET FORTE PRESSION 

Ce genre de grippage, relativement rare, intervient a faible vitesse, v u ' < 4 m/s, principa- 
lement sur des flancs en acier ameliore de qualite grossiere. L’effet thermique n’intervient pas. 
II n’existe pas pour l’instant de critere sur de controle, la theorie elastohydrodynamique 
pouvant etre introduite dans ce cas. Les tnoyens d’eviter cette destruction des flancs est 
d'augmenter la viscosite du lubrifiant, de proceder a une correction du profil afin d’eviter les 
a-coups, d’ameliorer la qualite de la fabrication et de diminuer la rugosite des surfaces. 

21.7.5 METHODE ELEMENTAIRE DE CONTROLE DU GRIPPAGE 



Cette methode elementaire, basee sur le MAAG Taschenbuch 1963, permet de controler 
manuellement si les flancs actifs risquent de gripper sous l'effet de la charge. A partir des 
valeurs de la charge lineique, de la vitesse circonferentielle et de la viscosite du lubrifiant sans 
additif, cette methode determine un facteur de charge : 

F Charge = w' V u ' °’ 25 (46/v 4 o)l/6 = E’geom, (2 1 .24. 1) 



avec : 

w' charge lineique selon relation generale precedente, 

v u ' vitesse circonferentielle sur les cercles primitifs de fonctionnement, 

V 40 viscosite cinematique du lubrifiant en mm 2 /s. 

Le facteur geometrique depend de Tangle de pression; pour un angle de generation a = 20°, ce 
facteur se trouve par : 



F = 

geom 



(50 + Zj +z, 
300~ 



C... 



(21.24.2) 



avec : pour 1 < u < 3 : 
pour 3 < u < 10 : 



C u = 100 + 33,3 (3 -u), 

C u = 130- 10 {109 -(13 -w) 2 } 0 ’ 5 . 
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Cette methode de calcul s'applique aux dentures deportees utilisees par exemple dans les 
engrenages de turbomachines ou des reducteurs industriels de type semblable. Elle ne permet 
pas de trouver la grandeur du coefficient de securite au grippage. 

21.7.6 GRIPPAGE ET TEMPERATURE ECLAIR 

Le principe du controle, base sur la theorie elaboree par le professeur Blok, consiste a 
verifier qu’en tout point de l’engrenement la temperature instantanee, appelee temperature 
eclair, ne doit en aucun cas depasser la temperature admissible. 

21.7.6.1 FORMULE ORIGINALE SELON H. BLOK 

Comine les surfaces des flancs se defonnent sous l’effet de la pression et s’echauffent par 
suite du glissement, l’energie produite se transforme en energie thermique et provoque une 
augmentation importante et tres localisee de temperature que nous voulons appeler 
temperature eclair ou flash (Blitztemperatur). Pour les roues en acier a memes caracteristiques 
mecaniques et physiques, la temperature eclair se trouve par la relation developpee par H. 
Blok : 



9 fla =0,62p mst iv b 0 n 75 

avec : 

dfia temperature eclair en °C, 

Pi ns t coefficient de frottement local au commencement du grippage, 
ivbn charge lineique locale normale aux flancs en N/mtn, 

C re d module d’elasticite resultant ou reduit : 

E re d = 2 E\ E 2 / (E\ + E 2 ) en N/min 2 , 
v coefficient de Poisson des materiaux : v = 0,3, 

r\,r 2 rayon de courbure des flancs du pignon et de la roue en mm, 

v r i,v r 2 vitesses relatives du point sur les flancs du pignon et de la roue, perpendiculaires a la 
ligne d’action en mm/s, 

B m coefficient thermique de contact : B M = X p c, 

Pour les aciers : B M =13,6 N/(mm s 0 ’ 5 K). 

D’apres les propositions ISO : p lllS t = p my , avec p my le coefficient de frottement local. 

Sous l’effet de pressions lineiques et vitesses de glissement elevees, le film lubrifiant entre les 
flancs porteurs peut etre trop fortement sollicite et aux endroits critiques peut meme se rompre 
et disparaitre de telle sorte que les surfaces metalliques viennent en contact et commencent a 
gripper. Ce phenomene se reconnait par les traces profondes partant de la tete ou du pied de 
dent et se dirigeant vers le cercle primitif. Cette destruction des flancs peut se poursuivre 
progressivement ou meme se resorber sous charge tres modeste appliquee par la suite. 
Comine la rugosite des flancs diminue avec les heures de service, la portance du film d’huile 
s’ameliore avec le temps. Pour les roues dentees de petites dimensions utilisees dans les bancs 
d’essai, le grippage depend de la temperature des roues et apres le debut du grippage, le 
coefficient de frottement augmente fortement et les traces de grippage s’etalent sur tous les 
flancs actifs. Pour les roues de grandes dimensions, apres debut du grippage, la temperature 
varie moins fortement et le grippage se limite aux zones a fort glissement. 

Cette theorie sur la temperature flash, trop compliquee, ne s’est pas imposee apres de longues 
discussions au niveau de la normalisation ISO. 
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21.7.6.2 SIMPLIFICATION DANS LE CALCUL DU COEFFICIENT MU my 



Les conditions de frottement entre les flancs d’engrenages industrials montrent qu'il s'agit 
d’un melange de frottement mecanique et hydrodynamique, influence par la somine des 
vitesses v s = v r i + v r 2 et de la vitesse de glissement v g i = |v r i - v r2 |. Pour des dentures deportees 
et corrigees, le coefficient de frottement local peut se trouver par l’expression : 



p 



my 



= 0,12 



w b „ R , 



y 0,25 



V P red V 2 



Om ) 



(21.25.2) 



avec : 

H’bn charge lineique locale normale aux flancs en N/min, 

R a moyenne des rugosites en mm : R a = (R a \ + R a2 )/2, 

Pred rayon reduit en mm : 1 / p re d =l/pi + l/p 2 , 

vy somine des vitesses relatives : v s = v rl + v r2 en m/s, 

r| M viscosite dynamique a la temperature en surface des flancs, en mPa.s. 

La relation (21.25.1) se prete mal en pratique car la viscosite de l'huile minerale pure depend 
de la temperature sur les flancs, valeur tres difficilement calculable. On admet une 
temperature de 100°C pour l'huile et une rugosite moyenne R a = 0,35 pm et on introduit les 
facteurs de : 



rugosite : 



X R = 



A » 7 0,25 



0,35 



viscosite : 




(21.25.3) 



Le coefficient de frottement local pour le calcul de la temperature eclair se trouve par : 



P my = 0,12 4/ 



J 0 ’ 35 


( \ 
W bn 


v 5,54 


V P red V X y 



0,25 



> 0,25 



X r X^=0,06 



w, 



bn 



\ Pred V 2 J 






(21.25.4) 



21.7.6.3 PRINCIPE DU CALCUL DE LA TEMPERATURE ECLAIR 

Presentons brievement le principe du controle de la temperature selon proposition. Ce 
calcul consiste a decouper la longueur de conduite en 100 points et a trouver les deux valeurs 
maximales de cette temperature entre les points £2 - C - E\. En admettant une repartition 
trapezo'idale de la charge, la temperature eclair est nulle en ces points, figure 21.28. 



Repartition de la charge lineique 



Cas de conduite II 

Point C dans la zone de contact double 




Figure 21.28 Charge sur la longueur de conduite et variation de la temperature eclair 
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Le methode pratique suppose egalement une denture corrigee parfaite, a definir les valeurs de 
la charge, des vitesses relatives, de la temperature eclair locale Ofi a y o, de la temperature de 
base dfia y dont la valeur maximale est la temperature nominale 9n a ref et flnalement la 
temperature eclair de service : 

1 . temperature eclair locale : 9n ay o = Cfi a Co Cf T y F y , 

Cfia , CG , CF des constantes, 

Ty, F y des fonctions geometriques et de charge lineique; 

2. temperature eclair de base : Ofi ay = Ofi ay o X R X a , 

3. temperature eclair en service : 9n aw = 3n a ref K A K Fa K F b- 

Cette demiere valeur doit etre comparee a la temperature eclair admissible 9n a p tenant compte 
de tous les facteurs d’incertitude engendres par la dispersion de la rugosite, l'echauffement des 
roues et les proprietes des huiles pures ou avec additifs. 



21.7.6.4 PROPOSITION DU CALCUL SIMPLIFIE DU GRIPPAGE 

La methode proposee dans le texte precedent ne s’est pas imposee sur le plan de la norma- 
lisation ISO et ne fait pas partie de cette norme. Par contre, la norme americaine 60011 - H98 
ANSI/AGMA utilise les relations proposees par M. Naegeli de MAAG Zurich. 

La methode consiste a calculer la fonction de charge definie precedemment : 

A Charge = w' V u ’ °’ -5 (46/V4o)l/6 = F geom , (2 1 .24. 1) 



Pour un angle de generation a = 20°, la fonction de geometrie vaut : 



F = 

geom 



(50 + Zj +Z, 
300~ 



C„. 



(21.24.2) 



avec: pour 1 < u < 3 : C u = 100 + 33,3 (3 - «), 

pour 3 < w < 10 : C u = 130 - 10 {109 - (13 - w) 2 } 0 ’ 5 . 

La securite au grippage peut etre consideree coniine assuree si la fonction de charge est 
inferieure ou a la limite egale a la fonction de geometrie : 



F, 



charge 



< F, 



geom* 
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CHAPITRE 22 



ENGRENAGES A AXES GAUCHES 



Ce chapitre traite le geometrie et le controle de quelques engrenages a axes gauches, soit 
ni paralleles, ni concourants. II comprend les elements suivants : 

1 . Engrenages a vis sans fin, 

2. Engrenages a roues cylindriques a axes gauches. 



22.1 GEOMETRIE DES ENGRENAGES A VIS SANS FIN 

Les engrenages a vis sans fin transmettent des couples de torsion entre des arbres gauches 
qui se croisent generalement a 90°. II sont utilises pour des rapports de transmission compris 
entre u = 5 jusqu'a 100 et plus au moyen de deux composants : la vis et la roue a vis. Ils se 
composent seulement de deux roues dentees montees sur les arbres menants et menes. Les 
efforts entre la vis et la roue se repartissent habituellement sur plusieurs lignes de contact et la 
charge sur les flancs est limitee le plus souvent par le glissement des flancs de la vis sur ceux 
de la roue. 

Ces engrenages comprennent trois families de mecanismes a vis sans fin : 

1 . engrenage a vis sans fin a roue cylindrique : la denture de la roue est helico'idale et la vis 
est en contact ponctuel avec la roue. C'est un cas particulier d’engrenage cylindrique 
gauche a denture helico'idale. 

2. engrenage a vis sans fin a roue torique : la roue epouse la fonne de la vis cylindrique ce 
qui augmente le contact entre les deux parties. Ce chapitre traite principalement de cette 
famille d’engrenages. 

3. engrenage a vis sans fin a vis globique : la vis epouse la forme de la roue dont la surface 
exterieure est torique creuse. Cette famille est assez difficile a fabriquer et a ajuster dans 
les carters. 






Figure 22. 1 Families des engrenages a vis sans fin 

Les mecanismes a vis sans fin se distinguent des autres types d’engrenages par leur 
compacite et leur niveau sonore plus faible que celui des engrenages paralleles et concourants. 
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22.1.1 PROPRIETES ET UTILISATION 

Les principals proprietes des engrenages a vis sans fin sont : 

1 . Glissement tangentiel important entre les flancs de la vis et de la roue avec amortissement 
des a-coups et du bruit par la presence du lubrifiant visqueux entre les flancs. 

2. Reducteur a rapport eleve en un seul engrenage, mais egalement multiplicateur de vitesse 
pour des rapports d’engrenage jusqu' a 10. 

3. Possibilite de prevoir plusieurs vis sur le meme arbre en contact avec plusieurs roues a 
axes perpendiculaires, montees en serie. 

4. Capacite de charge plus elevee que dans les engrenages gauches a axes perpendiculaires 
grace a plusieurs lignes de contact. 

5. Possibilite d’atteindre l’irreversibilite du mecanisme lorsque la roue est motrice, le rapport 
d’engrenage etant assez grand et le coefficient de frottement suffisant (surtout au repos et 
en l'absence de vibrations). 

6. Rendement global plus faible que celui des engrenages paralleles et concourants, d’ou 
degagement de chaleur important a puissance egale. 

7. Pour la plupart des profils utilises pour les vis, l’outil necessaire a la fabrication de la roue 
depend de la definition du profil de la vis, d’ou un outillage relativement cher et une 
interchangeabilite difficile a assurer. 

8. Afin d’eviter le grippage des flancs, la conception classique de cet engrenage prevoit la vis 
en acier durci en surface, la roue en bronze sous forme d’une couronne, d’ou un prix de 
revient eleve. 

9. Pour les utilisateurs ne desirant pas fabriquer eux-memes la vis et la roue, il est possible de 
se procurer le couple : vis avec extremites ebauchees, couronne ou roue a vis appariee. 

10. Limites actuelles (non cumulatives) des engrenages a vis sans fin : 

Frequence de rotation maximale sur l’arbre d’entree : 50 t/s . 

Puissance maximale : 1 000 kW , 

Couple de sortie : 1 000 m kN , 

Entraxe : 1 000 min pour reducteur de puissance, 

Lubrifiant : Huiles synthetiques. 

22.1.2 DEFINITION DES TYPES DE VIS 

La forme de la denture d’un engrenage compose d’une vis cylindrique et d’une roue torique 
est imposee par le profil adopte sur la vis. Ce profil peut se definir soit dans la section axiale 
de la vis, soit dans la section normale. La forme de la dent sur la vis est nonnee selon DIN et 
la designation de la vis commence par la lettre Z suivie d'une lettre fixant le mode de 
definition. Les formes normees sont : 

Vis de type ZA : Flancs definis en profil axial 

La definition s'effectue dans la section axiale de la vis : section du filet par un plan passant 
par l'axe de la vis. Le profil de la vis est un profil trapezoidal incline et symetrique. La 

fabrication de la vis s'effectue par un burin place exactement dans le plan axial ou par fraise 

profilee. 

Vis de type ZN : Flancs definis en profil normal 

La definition s'effectue dans la section nonnale, perpendiculaire a l'helice moyenne de la 
vis. Le profil de la vis est trapezoidal dans cette section, la droite generatrice etant dans un 
plan perpendiculaire au filet moyen d’angle y m . La fabrication de la vis se realise par un burin 
place dans le plan nonnal ou approximativement : par une fraise conique en bout ou une fraise 
disque de petite dimension a profil trapezoidal. 



-3.184- 




22. Engrenages a axes gauches 



Vis de type ZK : Flancs engendres par outil disque 

La forme du profil de la vis est obtenue par une fraise disque de grande dimension, de 
profil trapezoidal, dont l'axe de rotation est perpendiculaire au filet moyen d'angle y m . La 
finition de la vis peut se faire par une meule profilee. Le bombe de la dent depend du diametre 
de l’outil generateur. 




Figure 22.2 Definition et fabrication des flancs de la vis : vis de type ZA et ZN 
Vis de type ZI : Flancs en helicolde developpable 

La forme du profil de la vis correspond a celui d'une roue helicoidale a developpante de 
cercle ( I = involute). Les flancs sont en helicolde developpable ce qui autorise, en principe, 
l'emploi de tous les outils usuels de fabrication des roues dentees helico'idales. Le profil peut 
aussi se creer par toumage au moyen d'un burin, la droite de generation devant etre tangente 
au cercle de base de la vis. 

Vis de type ZH : Flancs engendres par outil disque convexe (non norme par DIN) 

La forme des flancs de la vis est concave dans la section axiale. La fabrication s’effectue 
par fraise disque a profil convexe et la rectification utilise des meules de meme profil. La 
forme du profil de l’outil est habituellement en arc de cercle. 




Figure 22.3 Definition et fabrication des flancs de la vis : vis de types ZK , ZH et ZI 

Le comportement des vis des types ZA , ZN , ZK et ZI est assez semblable de telle sorte que 
le calcul mecanique des vis a helicolde developpable comine la capacite de charge, la 
formation du film lubrifiant, le rendement, peut etre etendu aux autres types. La fonne du 
profil des meules pour les vis des types ZA et ZN est tres difficile a realiser et a controler, ce 
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qui n’est pas le cas pour le type ZK. Le type ZI possede un enorme avantage car il permet de 
fabriquer des couples avec une geometric a haute precision, de mesurer les flancs et 
d’entretenir facilement l'outillage. Le type ZH avec une denture de vis concave permet 
d'atteindre des conditions tres favorable de portance et de glissement grace a la forme et la 
position des lignes de contact obtenues par deport de denture. 

22,1.3 DEFINITION DE LA GEOMETRIE DES VIS 

La recherche des diverses dimensions geometriques de l’engrenage part des grandeurs 
suivantes : entraxe de l’engrenage, choix du nombre de dents de la vis z\ et de la roue z 2 , du 
module axial sur la vis m x \ et type de vis. Dans la section axiale de la vis, la rotation de ce 
composant provoque un deplacement axial d’une cremaillere engrenant avec la denture de la 
roue. Comine dans l'engrenage cylindrique a cremaillere, le cercle primitif de la roue roule sur 
la ligne primitive de la cremaillere definie par le profil de la vis, ligne correspondant a la ligne 
de reference de la vis. Si le deport est introduit dans la conception de l’engrenage, ce deport 
concerne seulement la roue et le cercle primitif de celle-ci roule sur une ligne parallele a la 
ligne primitive de la vis distante de x m. Comine le profil de la cremaillere n’est pas modifie 
par ce deport, le deport de l’engrenage se designe s implement par x = jc 2 . Les nombres de 
dents des deux roues doivent etre premiers entre eux, excepte si z\ = 1 . 




Figure 22.4 Dimensions generates de l'engrenage a vis sans fin 



22.1.3.1 RAPPORT D’ENGRENAGE ET ENTRAXE 

Le rapport de transmission se definit comine pour les autres types d’engrenages par : 



co, 



i = 



— — — ^ 



CO- 



1112 



ml 



, „ grand nombre de dents z 9 

et le rapport d engrenage par : u = = — . 

petit nombre de dents z x 



(22.1.1) 
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L'entraxe de l'engrenage est egal a la demi somme des diametres de reference de la vis d m \ et 
de fonctionnement de la roue d m i : 

a = (d m i + d m2 )/2. (22.1.2) 



22.1.3.2 PAS AXIAL ET PAS HELICOID AL 

La vis possede une ou plusieurs dents. Le pas axial est la distance p x \, dans la section 
axiale, entre deux flancs homologues consecutifs. Cette grandeur est egale au pas 
circonferentiel sur la roue pa pour un angle des axes E = 90°. Le pas axial est relie au module 
axial, symbole m x \ = m, par la relation usuelle des roues dentees : 

Px l =Pt 2 = n m x i = n m. (22.2. 1) 

Le pas helico'tdal est la distance, dans la section axiale, entre deux flancs gauche ou droit 
appartenant a la meme surface helicoldale. II est egal a : 

Pz 1 = zi p x 1 = n m z\. (22.2.2) 

Le diametre de reference de la vis n’est pas egal au produit du nombre de dents par le module 
axial mais peut s'exprimer en fonction du module et du quotient diametral q par : 

dm\ = q m. (22.2.3) 

La longueur de la circonference primitive de la roue est egale a : 

Ci~ ti di = Z 2 pa ~ zi Px l, 

et le diametre primitif a : A = Z 2 m. (22.2.4) 

Le diametre de fonctionnement de la roue devient ainsi : 

dm 2 = d 2 + 2 x m = (z 2 + 2 x) m. (22.2.5) 

Finalement, l’entraxe de l’engrenage peut aussi s'exprimer par : 

a = (d m \ + J 2 + 2 x m ) / 2 = */2 (q + z? + 2 x) m . 






Pas axial 



Pas hellcoidal 



Dimenstons diametrales 



Figure 22.5 Definition du pas axial, du pas helicoldal sur la vis et des diametres 
22.1.3.3 ANGLES DE FILET ET D'HELICE 

L'helice de reference de diametre d m \ possede un pas axial p 7 \ et Tangle de filet de 
reference se trouve comine pour toutes les vis par : 



tany m = 



Pa _ mz i 



n d ml d ml 



(22.3.1) 



L'angle d’helice defini sur le cylindre de reference, applicable surtout aux vis de type ZI, est 
Tangle complementaire de Tangle de filet, soit : 



Ym + Pm = ft/2 = 90°. 



(22.3.2) 
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Comme pour la denture helicoidale, ces deux angles permettent de definir Tangle de pression 
du profil de la vis dans la section normale (ou section reelle selon la terminologie des roues 
cylindriques a denture helicoidale) en fonction de Tangle de pression dans la section axiale 
pour les vis de type ZI : 

tana n = tana cosy m . (22.3.3) 

Le pas de base pour le type ZI devient : 

Pb=p m cosy b . 

Comme pour la denture helicoidale, il est possible de definir un module nonnal de taillage : 

m n = m cosy m . (22.3.4) 

22.1.3.4 SAILLIE , CREUX ET DIAMETRES 

La saillie et le creux se definissent a partir de la ligne de reference et s'expriment en 
fonction du module axial. Pour les engrenages avec une hauteur commune de dent h' = 2 m, 
les valeurs usuelles sont : 

- saillie : h a \ = m, 

- creux : hn = m + c\, 

- vide a fond de dent : c\ « 0,2 m. 

Les diametre de la vis se trouvent alors par : 

- diametre de reference : d m i = q m = 2 a - d m 2 , 

- diametre de tete : d a 1 = d m \ + 2 h a 1 = d m \ + 2 m, (22.4. 1) 

- diametre de pied : dn = d m \ - 2 hn = d m \ - 2(m + cl). (22.4.2) 

Pour les vis de type ZI, le cercle de base de la developpante ne doit pas interferer avec la 
partie du flanc actif de la dent. Le diametre de base se calcule par : 

dbi d m 1 tany m / tany b , 

avec : cosyb = cosy m cosap. 

Finalement, la largeur de la denture de la vis peut se trouver par la relation pratique : 

b\ ~ 2,5 m {1 +z 2 } 0,5 . (22.4.3) 

22.1.4 DEFINITION DE LA GEOMETRIE DES ROUES A VIS 

Le profil de la roue torique creuse est le profil conjugue a celui de la vis dans la zone 
d’engrenement. La construction du profil conjugue sur la roue dans la section axiale de la vis 
se trace a partir du profil de la dent dans ce plan. Dans cette section particuliere, 
Tengrenement correspond a celui d’une cremaillere a flanc generalement non rectiligne avec 
une roue cylindrique et la forme du flanc conjugue obeit a la premiere loi des engrenages. 

22.1.4.1 DIMENSIONS DIAMETRALES DE LA ROUE 

Le nombre de dents de la roue etant zi et le module axial de la vis m, le diametre de 
reference de la roue se definit par le produit : 

d 2 = Z 2 m ( = dm 2 si x = 0). 

Si la denture n'est pas deportee, le diametre de reference correspond au diametre de 
fonctionnement. Par contre, si Tengrenage est prevu avec un deport x m, le diametre de 
fonctionnement devient : 
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dmi = d 2 + 2 x m = (z 2 + 2 x) m. 

Pour une denture avec une hauteur commune de dent h' = 2 m, la saillie et le creux definis 
dans la section axiale de la vis sont aussi donnes par : 

- saillie : h a2 = m, - creux : hn = m + c 2 , vide a fond de dent : c 2 ~ 0,2 m. 

Les diametre de tete et de pied sont definis dans la section axiale de la vis par le rayon de 
gorge et par le tore de pied de la denture. La roue est limitee exterieurement par le diametre 
exterieur, different du diametre de tete. Les dimensions diametrales deviennent : 



- diametre de tete : 


d a 2 dm2 "F 2 ll a \ d m 2 "F 2 fU , 


(22.5.1) 


- diametre de pied : 


du = dm 2 ■ 2 hn = d m2 - 2 ( m + c 2 ), 


(22.5.2) 


- diametre exterieur : 


d e 2 = d a 2 + m. 


(22.5.3) 


La largeur de la denture de la roue peut s'estimer par la relation pratique : 






b 2 ~2m [0,5 + {1 +tf}°’ 5 ]. 


(22.5.4) 



Tres souvent, la forme du profil de la dent est limitee par Tangle de largeur 0 qui se concretise 
exterieurement par une sorte de chanfrein sur le pourtour de la roue. Certains fabricants 
d’engrenages a vis sans fin definissent la saillie et le creux en fonction du module normal si 
Tangle de filet depasse environ 25° et augmentent Tangle de pression de Toutil. 







Angle de largeur 




Figure 22.6 Forme et dimensions diametrales de la roue a vis 

22.1.4.2 PRINCIPE DE LA CONSTRUCTION DES LIGNES DE CONTACT 

La construction manuelle ou informatisee des profils conjugues dans Tengrenage et surtout 
la determination des lignes de contact entre la vis et la roue necessitent les operations 
suivantes : 

1 . Recherche du profil axial de la vis 

La forme du profil depend du type de vis adopte. Pour les vis du type ZA, le profil est 
rectiligne et facile a tracer a partir de Tinclinaison de la droite generatrice dans la section 
axiale. Pour les autres profils, il est necessaire de construire la forme des flancs point par 
point a partir de la position de Toutil dans la section nonnale. Dans cette section axiale, 
designee par A et numerate 6 sur la figure 22.7, le cercle primitif de la roue roule sur la ligne 
primitive de la vis. 

2. Recherche du profil de la vis dans des sections par alleles a la section axiale 

La vis est coupee en pensee par un certain nombre de plans paralleles a la section axiale, 
cornme par exemple par 10 sections numerotees 1 a 1 1 sur la figure, et le profil de la dent de 
la vis se construit point par point car le profil du flanc de la vis ne reste pas constant. Dans ce 
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but, on choisit un point situee dans le nouveau plan et dans les limites geometriques de la 
roue, par exemple dans la section 9. On construit sa position dans la section axiale par rapport 
au profil donne dans la section A . La construction est continuee jusqu'a l'obtention d’un 
nornbre de points permettant de definir le profd d’une section et repetee jusqu'au dessin des 
toutes les sections. 

3. Recherche des lignes de contact B 

La ligne primitive de la vis W\ passe par le point central Ca situe sur la ligne des centres 
dans la section axiale. A partir de ce point, des normales a tous les profils sont construites afin 
de satisfaire la premiere loi des engrenages et les points de concours sont reportes dans les 
diverses sections paralleles. La courbe reliant ces divers points est une premiere ligne de 
contact B (B = Beriihrlinie pour ligne de contact). Pour construire les autres lignes de contact 
sans devoir reconstruire les divers profds, on deplace la point Ca d'un pas axial vers la gauche 
et vers la droite sur la ligne primitive de la vis et on construit a nouveau les nonnales ce qui 
permet de trouver deux nouvelles lignes de contact. 



1 3 5 1 7 9 11 






Section axiale 



Lignes de contact pour vis de type ZA 



Figure 22.7 Principe de la construction des lignes de contact B (5-Linien) 

La construction des lignes de contact B est souvent completee par le dessin des lignes de 
contact pour un deplacement de la moitie du pas axial, ce qui permet de se faire une idee sur 
les conditions d’engrenement entre la vis et la roue en observant le deplacement des lignes et 
leur position sur la roue. 

4. Determination analytique des lignes de contact 

Les flancs de la vis sont limites par des surfaces helicoldales obtenues par deplacement 
combine en rotation du profil axial de la vis et en translation le long de son axe du pas 
helicoidal. L’equation du flanc de la vis peut se donner en coordonnees cylindriques par 
l’expression generale : 

z =fir) + (<p/27t) p xU 
avec : z 0 =f[r) l'equation du flanc dans la section axiale. 

Chaque type de vis presente sa propre fonction decrivant la forme du flanc dans la section 
axiale. En appliquant le principe de la construction manuelle, il est possible de trouver les 
lignes de contact B au moyen d’une methode numerique appropriee. 

5. Influence des lignes de contact sur le comportement de Vengrenage 

La formation d’un film porteur entre les flancs depend de la position de la vitesse 
resultante vr somine de la vitesse de glissement v g , dont la projection dans la section radiale 
est egale a la vitesse circonferentielle, et la vitesse negative de deplacement des lignes de 
contact B. Les conditions les plus favorables sont atteintes lorsque cette vitesse resultante est 
perpendiculaire aux lignes de contact car l’usure est alors faible. Par contre, des conditions 



-3.190- 



22. Engrenages a axes gauches 



moins avantageuses existent si cette vitesse est dans la direction des lignes de contact. Si les 
lignes de contact sont rapprochees dans une zone de l’engrenement, c'est le signe de petits 
rayons de courbure, done de grandes pressions entre les flancs actifs. Par contre, si ces lignes 
sont espacees, les rayons de courbure sont grands et la pression superficielle est diminuee. 

22.1.5 CHOIX GENERAUX DES CARACTERISTIQUES 

Les engrenages a vis sans fin de catalogue sont fabriques pour des rapports de transmis- 
sion correspondant a des nombres nonnaux et des entraxes millimetrique sont egalement 
choisis dans des dimensions normales. Le tableau 22.1 donne quelques indications sur le 
choix des nombres de dents et des dimensions generates. 

Tableau 22.1 

Recommandations pour le choix des grandeurs geometriques 



Rapport 






Nombre de dents 




Rapport 


d ' engrenage 






Vis 




Roue a vis 






u = Z 2 /zi 






Z 1 




z 2 




dml/a 


2. .3 






16. . 10 




20. .35 




0,7. 


.0,5 


3. .4 






12 . . 6 




20. .40 




0,6. 


.0,4 


4 . . 6 






8. .5 












6. . 10 






6. .3 




21 . . 80 








10. .20 






4 . .2 


> 


ou mieux 


0,5. 


.0,3 


20. .40 






2 . . 1 


1 


25. .40 








> 40 






1 












Sens du filet 


sur la 


vis : 












Habituellement 


a droite 












A gauche et a 


droite 


si 1 ' arbre 


comporte 


deux ou plusieurs vis 


Entraxe a [mm] 


pour 


engrenages 


normes de 


catalogue : 




50 56 


63 


71 


80 


90 


100 


112 




125 140 


160 


180 


200 


225 


250 


280 




315 360 


400 


500 












En gras, dimensions 


recommandees , serie 


R10 






Coefficients de 


deport : 












Type ZA : 






x = 0,0 


a 


1.0, de 


preference x = 


0,0 


Type ZI : 






x = -0,5 


a 


+0,5, de 


preference x = 


0,0 


Type ZH : 






x = 0,0 


a 


1,0, de 


preference x = 


0,5 


Vide a fond de 


dent 


: 












Generalement : 


ci = 


C2 = m/6 


a 


0,3 m , de preference 0,2 m 




Figure 22.8 Dimensions diametrales de la roue a vis Lignes de contact sur vis de type ZI 
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Le controle mecanique en atelier des composantes de l’engrenage consiste en : 

- vis : controle des dimensions geometriques et de la forme des flancs; 

- roue a vis : controle des dimensions exterieures, les flancs ne pouvant etre verifies que 
dans l’engrenement avec la vis. 



22.2 EFFORTS , RENDEMENT ET CONTROLES 

Les efforts entre la vis et la roue dependent non seulement des couples appliques sur les 
axes menants et menes, mais aussi des conditions de frottement entre les flancs actifs. Le 
comportement de l’engrenage est semblable a celui d’un mecanisme a vis et ecrou. 

22.2.1 COUPLES ET FORCES SUR LES DENTS 

La puissance nominale sur l'arbre de la vis etant P\ et la frequence de rotation m, exprimee 
en tours par seconde, le couple nominal se trouve par : 

Mu =fVcoi, 

avec : 

coi = 2 n n\ la vitesse angulaire de l’arbre. 

Le calcul des forces totales et des composantes rectangulaires introduit un certain nombre 
d’hypotheses simplificatriccs : 

- la force totale est supposee concentree au point generateur de la denture C = C\ = C2, 

- le point C se situe sur le cylindre de reference de la vis de diametre d m 1, 

- le frottement obeit a la loi de Coulomb selon : Fr = p F n . 

La force resultante entre les flancs actifs de la vis et de la roue est la resultante de la 
composante normale et de la force de frottement. Cette force peut se decomposer en 
composantes trirectangulaires suivant les axes de la vis et de la roue ainsi que suivant la ligne 
des centres. La force totale F , oblique dans l’espace, s'exprime par les soinmes : 

F = F n + F R = F x i + F rl + F tl = F y 2 + Fa + Fa. 

Coinme Tangle des axes vaut E = 90 °, les composantes de la vis et de la roue sont directement 
opposees quel que soit Telement moteur, soit : 

Frl = F r 2 F n = F y2 et F x 1 = Fa. 



22.2.1.1 EFFORTS SUR FA VIS MOTRICE 

Le couple moteur M t 1 et la vitesse angulaire ecu sont de meme sens. La composante 
tangentielle sur la vis F t i est la seule qui s'oppose au couple sur l’arbre de la vis; elle se calcule 
par Texpression : 

F t ] = 2 M t ] / d m \. (22.6.1) 

Les composantes de la force totale F s'expriment en fonction de la composante normale F n , de 
la force de frottement dependant du coefficient de frottement p et des angles a n et y m par : 

- composante axiale : F x 1 = F n (cosa n cosy m - p siny m ), 

- composante radiale : F ri = F n sina n , 

- composante tangentielle : F tl = F n (cosa n siny m + p cosy m ), 

- composante nonnale : F n = F t 1 / (cosa n siny m + p cosy m ). 
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En rcmplacant la composante normale en fonction de la composante tangentielle, il est 
possible d’exprimer les deux autres composantes rectangulaires par : 



II 


cosa n cosy m - p siny m ^ 

Al * 


(22.6.2) 




cosa n siny m + p cosy m 






sina 




1 = 


n 77 

^tl * 


(22.6.3) 



cosa n siny m + p cosy m 




Figure 22.9 Forces composantes sur la denture de la vis et de la roue avec la vis motrice 



22.2.1.2 EFFORTS SUR LA ROUE AVEC UNE VIS MOTRICE 

L'application des principes de l'action et de la reaction ainsi que de l’equilibre statique 
permet de donner immediatement les expressions des trois composantes rectangulaires sur la 
roue en fonction de la composante tangentielle sur la vis. La vitesse angulaire CO 2 est dans le 
sens de la composante tangentielle F t 2 tandis que le couple resistant M t2 est de sens oppose 
a fin d’assurer l’equilibre de rotation. Les composantes valent : 

- composante axiale : F y2 = F t 1 = 2 M t \/d m \, (22.6.4) 

- composante radiale : F r2 = F rl = stnc^ (22.6.5) 

cosa n siny m + p cosy m 



- composante tangentielle : F a = F xt 



cosa n cosy — p siny m p 
cosa n siny m + p cosy m 



Le couple resistant sur la roue se trouve simplement par le produit : 

M t 2 = V2 d m 2 F a . 



(22.6.6) 

(22.6.7) 



22.2.1.3 EFFORTS SUR LA ROUE AVEC UNE ROUE MOTRICE 

Si le mecanisme est reversible du fait d’un angle de filet eleve allie a un coefficient de 
frottement modeste, la roue peut devenir motrice. Le couple sur la roue est donne egalement 
par la relation (22.6.7), ce qui permet d’exprimer la force tangentielle par : 

Fa = 2 Mat d ml = F n (cosa„ cosy m + p siny m ). (22.7. 1) 
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En supposant les memes flancs actifs pour la roue et pour la vis, le sens du couple sur la roue 
reste conserve et la vitesse angulaire prend le merne sens. Dans le contact des flancs, la force 
de frottement s’inverse tout comme la vitesse angulaire de la vis. Les relations des autres 
composantes en fonction de F t 2 deviennent : 



- composante axiale : 


F y2 = 


n / m m p 

cosa n siny m + pcosy m 


(22.7.2) 


- composante radiale : 


F<2 = 


sina n 

F * 


(22.7.3) 



cosa n cosy m + p siny m 



22.2.1.4 EFFORTS SUR LA VIS AVEC UNE ROUE MOTRICE 

L'application des principes de faction et de la reaction ainsi que de l’equilibre statique 
permet de donner immediatement les expressions des trois composantes rectangulaires sur la 
vis en fonction de la composante tangentielle sur la roue. La vitesse angulaire coi est dans le 
sens de la composante tangentielle F t 1 tandis que le couple resistant M t 1 est de sens oppose 
afin d’assurer l’equilibre de rotation. Les composantes valent : 

- composante axiale : F x 1 = F t 2 = 2 Mold m 2 , ( 22.7.4 ) 

- composante radiale : F rl = F rl = smc^ (22.7.5) 

cosa n cosy m + p siny m 

. I, ^ cosa „ siny u cosy m ^ ^ 

- composante tangentielle : F tl = F 2 = 2 21 — • F a . (22.7.6) 

cosa n cosy m + p cosy m 

Pour que la transmission soit reversible, il faut que la force tangentielle reste positive. La 
condition a remplir par le mecanisme est : 

tany m > p/cosa,,. 

Le couple resistant sur l’arbre de la vis se trouve simplement par : 

M tl = 72 drai F t b (22.7.7) 



22.2.1.5 EFFORTS SUR LES PALIERS DE LA VIS ET DE LA ROUE 

A partir des composantes de la force totale sur la denture de la vis et de la roue et en 
appliquant les relations de la statique, il est possible de trouver les composantes radiales et 
axiales sur les paliers. Les composantes axiales sur la denture provoquent aussi un moment de 
basculement et une modification des moments flechissants dans les arbres. La composante 
axiale est souvent tres importante sur la vis ce qui impose le choix de paliers supportant 
facilement ce type de charge : paliers a roulement a billes a contact oblique ou a rouleaux 
coniques montes dans la disposition en X, ou une combinaison de palier radial avec une butee 
axiale. 

22.2.2 RENDEMENT MECANIQUE 

Le rendement mecanique de l’engrenage a vis sans fin est le rapport de la puissance de 
sortie a la puissance d’entree. Il s'exprime d’une maniere generale par : 

T|tot — Rsortie/Eentree — (-M C0) SO rtie/(d^ w)entree- 
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La puissance d’ entree est habituellement introduce sur l’arbre de la vis, la puissance de sortie 
sur l'arbre de la roue. Pour un mecanisme reversible, la puissance d’entree est sur l'arbre de la 
roue et la puissance de sortie sur l’arbre de la vis. 

22.2.2.1 PUISSANCES PERDUES 

La puissance perdue totale P v dans la transmission est la somine : 

P p = Ppz + P pp + P P o, (22.8.1) 

avec : 

P pz puissance perdue dans la denture, 

P pp puissance perdue dans les paliers, 

Ppo puissance perdue a vide, 

P i puissance sur la vis, 

Pi Puissance sur la roue. 

Le rendement total de l'engrenage se trouve alors par : 

1 . vis motrice : r|tot mec = Pi! (Pi + Pp) = (Pi - Pp)/ Pi , 

2. roue motrice : p to t mec = P\KP\ + Pp) = (Pi - P p )/Pi- 

Le rendement total depend des materiaux utilises, de la frequence de rotation et des 
caracteristiques du lubrifiant. Des conditions favorables de fonctionnement sont donnees par 
une vis a denture durcie et rectifiee, une roue en bronze centrifuge a l’etain, une vitesse de 
glissement des flancs superieure a 1 m/s, un rodage progressif du contact entre les dents, une 
viscosite suffisante pour la fonnation d'un film porteur, un profil de dent favorable et une 
position des lignes de contact perpendiculaires a la vitesse de glissement, les vis du type ZH 
etant les meilleures. 



22.2.2.2 PUISSANCE PERDUE DANS LA DENTURE 



La puissance perdue dans le denture est produite par le glissement important entre la vis et 
la roue et se trouve par le produit de la force de frottement par la vitesse de glissement : 



Pp 7 = (J, z F n v g i, (22.8.2) 

avec : 

p z coefficient de frottement de calcul, 

F n force normale sur la dent, voir sous 22.2. 1.1 ou 22.2. 1 .3, 
v g i vitesse de glissement : 



Ui v m i/cosy m n d m i n |/cosy m . (22.8.3) 

II est egalement possible d’exprimer le rendement de la denture a partir des forces 
tangentielles sur les deux roues dentees. Le rapport des composantes tangentielle et axiale sur 
la vis, la vis etant motrice, peut se simplifier en divisant l’expression par le produit cosa n 
cosy m et en introduisant le coefficient de frottement equivalent tanp e = p/cosa n comine dans 
les mecanismes a vis : 



F tl _ cosa n siny m + p cosy m 
F xl cosa n cosy m - g siny m 



tany m + tan p e 
1-tany m tanp e 



tan (y + Pe)> 



F t i = F x i tan(y m + p e ) . 

Le calcul du rendement mecanique de l’engrenement peut s'effectuer en comparant la valeur 
de la force tangentielle sur la roue avec et sans frottement en fonction de la composante 
tangentielle sur la vis : 
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1 . sans frottement : F l2 u --o = F x i g=0 = FJ tany m , 

2. avec frottement : F t2 = F xl = F t i/tan(y m + re) . 

Le rendement est egal aux rapport des forces tangentielles avec et sans frottement, soit : 



_ F tl _ tany m 
F [2 (^=0 tan (y,n + Pe)' 



(22.8.4) 



lorsque la vis est motrice. Ainsi, la perte de puissance dans l’engrenement devient : 



Si la roue est motrice, le rendement de la denture se trouve par : 



F ti ^ tan (Y m ~Pe) 

F^=o tany m 



(22.8.5) 



Le rendement au demarrage est sensiblement plus faible qu'a vitesse constante et le couple 
moteur doit etre notablement plus eleve pour obtenir le meme couple de sortie. Un engrenage 
a vis sans fin est irreversible a I'arret s'il est impossible de le mettre en mouvement par 
l’entrainement de la roue a vis. Des secousses et des a-coups peuvent annuler l’irreversibilite 
meme pour un rendement inferieur a 50% lorsque la vis est motrice. Un reducteur a vis sans 
fin est irreversible en mouvement si le mouvement continue avec une roue menante ou si la 
rotation du reducteur s'arrete des que cesse le couple moteur sur la vis. Cette irreversibilite 
n’intervient que pour de petits reducteurs a rapport d’engrenage eleve ou pour des vitesses tres 
faibles. II faudra prendre toutes les precautions et les dispositions necessaires en cas de 
ralentissement ou de freinage de grandes masses dans la transmission afin d’eviter des 
surcharges sur la vis et la roue. 



22.2.2.3 COEFFICIENT DE FROTTEMENT 



Le coefficient de frottement de demarrage a vitesse de glissement nul est pratiquement 
independant de la fonne de la denture et varie entre 10% et 18%, et meme plus apres un arret 
prolonge. En glissement, la formation d'un film lubrifiant porteur depend du rapport vitesse de 
glissement a la soinme des vitesses. Le coefficient de frottement peut se trouver par 
l’expression : 




(22.8.6) 



avec : 

p z o coefficient de frottement de base selon essai, voir tableau 22.2, 

Y w facteur de materiau (7 W = 0,95 a 1,5 selon les materiaux de la vis et de la roue), 
v g i vitesse de glissement, 

Vi soinme des vitesses, soit pratiquement : 

- pour les vis des types ZI, ZA, ZN, ZK, x ~ 0 : v g i/vi = 2,7, 

- pour les vis du type ZH avec x » 0,5 : v g i/vi = 2,2, 

R z o rugosite de base lors des essais : R z o = 3 pm, 

R z rugosite reelle des flancs : 

flancs rectifies : R z < 3 a 4 pm pour m < 8 , R z < 8 pm pour m > 8, 

flancs fraises : R z < 12,5 pm pour m < 8 , R z < 25 pm pour /« > 8. 
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Tableau 22.2 

Coefficient de frottement de reference 
Caracteristiques mecaniques des materiaux pour roues a vis 



Vgl [m/s] 


0,00 


0,05 


0,25 


0,50 


1,00 


2,50 


5,00 


10,0 


Huile : 




Coefficient de frottement de 


reference g z o 




Synthetique 


0, 095 


0,060 


0,043 


0, 034 


0, 020 


0,016 


0,012 


0,009 


Minerale 


0,095 


0,070 


0,052 


0, 044 


0, 036 


0,025 


0,018 


0,014 


Ordinaire 


0, 140 


0,090 


0, 070 


0, 059 


0, 048 


0,032 


0,025 


0,021 



Caracteristiques des huiles proposees : 

Synthetique (polyglycol, classe DIN PC) : V 40 = 160 mm2/s 



Minerale avec additifs (classe DIN CLP) : V 40 = 200 mm2/s 

Minerale de lubrif ication (selon British Standard 721) 



Designation 
Selon DIN 


■^p 0 , 2 ^m 

N/mm2 


HB 


5 

0 , 

0 


E 

N/mm2 


CT Hlim t/lim 
N/mm2 


Che 


A* 


G-SuSnl2 


140 


260 


80 


12 


88 


300 


265 


115 


6, 8 


1,30 


GZ-CuSnl2 


150 


280 


95 


5 


88 


300 


425 


190 


4,9 


1,00 


G-CuSnl2Ni 


160 


280 


90 


14 


98 


100 


310 


140 


6, 2 


1,20 


GZ-CuSnl2Ni 


180 


300 


100 


8 


98 


100 


520 


225 


4,4 


0,95 


G-CuSnl OZn 


130 


260 


75 


15 


98 


100 


350 


165 


5,7 


1,30 


GZ-CuSnlOZn 


150 


270 


85 


7 


98 


100 


430 


190 


5,0 


1,00 


GZ-CuSnl4 


200 


300 


115 


4 


92 


700 


370 


180 


5,5 


1,00 


G-CuZn25A15 


450 


750 


180 


8 


107 


900 


500 


565 


4,6 


1,40 


GZ-CuZn25A15 


480 


750 


190 


5 


107 


900 


500 


605 


4,3 


1,10 


G-CuAlllNi 


320 


680 


170 


5 


122 


600 


250 


402 


7,5 


1,40 


GZ-CuAlllNi 


400 


750 


185 


5 


122 


600 


265 


502 


7,3 


1,10 


GZ-CuAllONi 


300 


700 


160 


13 


122 


600 


660 


377 


4,0 


1,10 


GG-25 


120 


300 


250 




98 


100 


350 


150 


5,7 


1,40 


GGG-70 


500 


790 


260 


5,5 


175 


000 


490 


62 8 


5,2 


1,30 


Designations 


selon 


normes 


DIN : 


1704, 


1709 


1 , 1714, 1691 


et 1693 





G couronne moulee 

GZ couronne moulee par centrifugation 



22.2.2.4 PUISSANCE PERDUE A VIDE 

La puissance perdue a vide dans un engrenage a vis sans fin avec vis placee en dessous de 
la roue, provenant du brassage du lubrifiant, peut se trouver approximativement par la 
formule experimentale suivante : 

E p o = a»i 4/3 (v 5 o + 90) ICC 4 . (22.8.9) 

La puissance est exprimee en watts, l’entraxe a en mm, la viscosite V 50 en mm /s et la 
frequence de rotation m en tours/s. 

22.2.2.5 PUISSANCE PERDUE DANS LES PALIERS 

II est possible de trouver la puissance perdue dans les paliers a roulement ou lisses a partir 
de la charge et des coefficients de frottement equivalents. En premiere approximation, la 
puissance perdue est proportionnelle a la puissance d’entree, soit : 

Ppp = (0,005 a 0,01) P 1 pour 4 paliers a roulement, 

P pp = (0,02 a 0,03) Pi pour 4 paliers lisses. (22.8.10) 
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La perte de puissance des engrenages a vis sans fin equipes de ventilateur peut s'additionner a 
la puissance perdue dans les paliers. 



22.3 CONTROLES DE L'ENGRENAGE A VIS 



Le controle de l’engrenage a vis sans fin comprend egalement la recherche de la contrainte 
de flexion et de la pression superficielle a laquelle il faut aj outer les particularites de ce genre 
de transmission soit l’echauffement provoque par les pertes, l'usure et la deformation de la vis. 
Les particularites constructives sont : la position de la vis par rapport a la roue, le sens de 
rotation de la vis, l’element moteur : vis ou roue, le niveau sonore admissible, le rendement 
mecanique et les pertes, la forme du profil de dent, le milieu ambiant, le facteur d’application 
de la charge K\ selon tableau precedent. 



22.3.1 SECURITE THERMIQUE 



A charge et frequence de rotation constantes, la variation de temperature de la surface 
exterieure du carter suit une loi semblable a celle discutee dans le sous-chapitre sur les 
conditions generates d’echauffement, la temperature d’equilibre 9 air + be® etant atteinte tres 
souvent apres plusieurs heures de service. La temperature du lubrifiant b L dans le carter 
atteint une temperature superieure calculable par la fonnule experimentale : 

Al = flair + (A*, + 1,5) (1,03 + 0,1 {0,06 n l)} 0 ’ 5 « fl eoo + ( 1 5 a 20 K). (22.9.1) 

La temperature limite admissible du lubrifiant est comprise entre 70° et 80°C si l’on desire 
une duree de vie suffisante du lubrifiant. Des temperatures plus elevees provoquent une 
deterioration des additifs et une destruction tres rapide des joints. La puissance calorifique 
transmise vers l’exterieur a l’equilibre thennique est egale a la puissance perdue dans le 
reducteur, soit : 

<2ext=A*oflcaAar, (22-9.2) 



avec : 

2 

A cax aire exterieure du carter, cette aire en m pouvant se trouver pour les carters par : 

- avec de tres bonnes ailettes de refroidissement : A car ~ 91 O' 5 a 1 ’ 85 , 

- avec quelques ailettes de refroidissement : A car ~ 91 O' 5 a 1,80 . 

kcar coefficient global de transfert de chaleur en W/m 2 K, 

le niveau d’huile atteignant 30% de d m 2 dans le carter : 

- vis sous la roue avec ventilateur : k car « 6,6 . (1 + 0,4 ni°' 75 ), 

- vis sous la roue sans ventilateur : k car « 6,6 . (1 + 0,23 n\ ’ ); 

- engrenage a vis monte dans un vehicule et soumis au courant d’air : 

kc a r ~ 5,5 (1 +0,1 Vair), 
la vitesse de fair vair etant exprimee en m/s. 

- vis en dessus de la roue : diminuer le coefficient precedent de 20%. 



Le coefficient de securite thennique se trouve par : 




(22.9.3) 



Lorsque la charge et la frequence de rotation sont variables, la determination de la puissance 
moyenne et de la puissance perdue s’effectue en sommant leur variation en fonction du temps. 
Si le service est discontinu, il faudra analyser les conditions de transfert de chaleur en 
fonction du temps en determinant la constante de temps et admettre par exemple un compor- 
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tement du premier ordre pour le reducteur. La loi exponentielle exprimee au sous-chapitre sur 
les echauffements est une approximation grossiere du phenomene. 

22.3.2 PRESSION SUPERFICIELLE ET USURE 

Les flancs de la denture de la vis et de la roue peuvent etre deteriores soit par une pression 
trop elevee, soit par suite d'une usure exageree. Les flancs de la roue sont particulierement 
sollicites car le regime de frottement est dans le domaine mixte et la theorie hydrodynamique 
n'est pas applicable dans ce cas. La pression hertzienne sert de base a la determination de la 
securite a la formation de piqures et a l'usure. Les hypotheses simplificatrices introduites 
dans le calcul sont : 

1 . la pression hertzienne est constante le long des lignes de contact, 

2. la pression hertzienne en une position detenninee est la meme sur toutes les lignes de 
contact. 

Ces deux hypotheses sont a peu pres satisfaites apres la periode de rodage si le reglage de la 
position de la vis par rapport a celle de la roue lors du montage pennet d’atteindre au debut du 
rodage une surface portante situee du cote de la sortie de l’engrenement, voir figure 22.10. 




Figure 22. 10 Portance sur les flancs de dent de la roue en fonction de la charge et du rodage : 
a) charge partielle au debut du rodage b) charge nominale au debut du rodage 
c) portance apres la periode de rodage d) surcharge 



22.3.2.1 VALEUR DE LA PRESSION HERTZIENNE 



La pression hertzienne sur les lignes de contact, dans un position definie de la vis, peut se 
trouver par la relation generale suivante : 



Pm = 



MjgE 

m 

7r(l— v )d m2 I I p n COST d / 

lignes B 



(22.10.1) 



avec : 

p n rayon reduit du contact perpendiculaire aux lignes B de contact, 
x angle entre le plan tangentiel aux points de contact et la section frontale, 
d / longueur elementaire de la ligne de contact. 

Cette relation generale, tres peu pratique pour l'usage courant, est remplacee par une relation 
plus simple pennettant de calculer la pression hertzienne moyenne sous la fonne : 

Pm= Z E Z pj^?. < 22 - 10 - 2 ) 



avec : 

Z E facteur des materiaux calculable par la relation generale des roues cylindriques, 

Z p facteur de contact dependant du type de vis ZI ou ZH , voir figure 22.1 1 , 

M-a couple sur la roue exprime en mmN (calcul du couple en tenant compte seulement des 

pertes dans l’engrenage), 
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K a facteur d’application de la charge selon tableau pour les roues cylindriques, 
a entraxe de l’engrenage en mm. 



22.3.2.2 SECURITE A LA FORMATION DE PIQURES 



La resistance aux piqures est mesuree dans des essais de duree sous des conditions 
normees correspondant a 25 000 heures de service. La pression limite de l’engrenage a vis 
sans fin avant la formation de piqures se trouve par : 

Pii lim = lim Zh Z n , (22.10.3) 

avec : 

cth lim valeur de la pression nominale selon tableau 22.2, 

Zh facteur de duree de vie calculable par la relation : 

Z h = (25 000 heures / L h ) m < 1,6, (22.10.4.4) 

Zh duree de vie exigee en heures a regime constant. 

En service intennittent, par exemple pour un taux de charge de 50%, adopter Zh = 0,5 
Z h total- A charge et vitesse variables, calculer la duree de vie equivalente par : 

Zh = (to Z\20 3 + t\ Fax’ + t2 Fai +...)/ At? 3 , 

Fa = force nominale sous le couple Ma, 

h, Fai duree et force tangentielle partielles sur la roue; 

Z n facteur de charge variable a vitesse constante calculable par : 

- a frequence de rotation constante na : 

Zn = [ 1 / (I + 7,5 ni)] 0,125 , (22.10.5) 



a frequence variable «io pendant to (Z n0 ), nn pendant le temps ti (Z n i), etc. : 

, 0,5 



Z„ = 



^ Z n0 t 0 +Z nl t \ +Z ll t 2 + --^ 

t Q +t 2 +t 3 +... 



(22.10.6) 



La securite a la fonnation de piqures est donnee par le rapport : 



Su —pn lim / ^Hm ^ Sn , 



(22.10.7) 




Figure 22. 1 1 Facteur Z p : u = 5 ... 20 , type ZI avec ap = 20°, x « 0, type ZH avec a p = 24°, x « 0,5 
Resistance a l'usure aw lim des flancs : roue GZ-CuSn 12, vis 16 MnCr 5 E, huile EP 
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La securite minimale Ah min doit etre au moins comprise entre 1,0 et 1,3 suivant les 
hypotheses et simplifications introduites dans le controle. 



22.3.2.3 SECURITE A L’USURE 



La duree de vie a l’usure depend de resultats d’essais pratiques tres longs et peut etre mise 
en danger par de legeres modifications des conditions fondamentales cornme la nature des 
materiaux, les caracteristiques du lubrifiant et/ou les impuretes contenues dans ce lubrifiant. 
La methode proposee pennet une premiere estimation. La condition generale a remplir sera : 



CJH “ PUm - CTWP- 

La relation entre la resistance limite a l’usure .vw iim, la masse de matiere deportee A/«i im sur les 
flancs de la roue et la duree de vie est representee sur la figure 22.11 a droite dans les 
conditions nominales proposees. Des conditions differentes d’utilisation peuvent etre 
ramenees au cas fondamental de controle par divers facteurs de correction : 

CTWP = Cfwiim Up Hr WJSw min? 

avec : 

Owiim resistance a l’usure selon figure 22.11. La valeur admissible peut etre determinee a 
partir des conditions suivantes : 

1. La quantite de matiere usee ne doit pas mettre en danger la duree de vie exigee par 
accumulation de particules au fond du carter en cas de lubrification par barbotage, 
boucher le fibre a huile, la quantite de matiere deportee se lisant directement sur le 
graphique en fonction du nombre de charges. 

2. Pour les reducteurs tres peu sollicites, les dents peuvent devenir juste pointues, l’usure 
pouvant atteindre a la limite A m < 0,3 m n . 

3. Pour les reducteurs de puissance, la securite au pied de la dent 5V de la denture usee doit 
rester suffisante pendant toute la duree de vie exigee. Cornme la resistance du pied de 
dent est proportionnelle au carre de l’epaisseur, la resistance diminue du facteur (1 - 0,5 
Asjm n )2 pour une usure As n . 

4. Pour des reducteurs avec inversion du sens de marche : le jeu maximal admissible ne 
doit pas etre depasse apres usure. 

La masse deportee par usure peut se calculer en fonction de l’augmentation du jeu nonnal 
par la relation : 

A/IZ A.v„ _ ' -1/2 proue- (22. 11.1) 



avec : 

A Z 2 aire projetee d’une dent de la roue : 4p2/(cosy m cosa) , 

A ?2 aire projetee dans la section radiale de la vis : environ 2 m n (d m \/2) 0, 

0 angle au centre de contact dans la section radiale de la vis, en general 90° = 0,5 n, 
proue masse volumique du materiau de la roue, voir tableau 22.3. 

Wp facteur d’usure de l’appariement des materiaux. II tient compte de l’influence des 
materiaux de la vis et de la roue, du lubrifiant selon tableau 22.3. 

Hr Facteur de rugosite, les resultats experimentaux manquant pour l’instant. Dans une 
premiere approximation, on peut admettre, cornme pour le coefficient de frottement, la 

0 25 

valeur donnee par l’expression suivante : Hr « {R z /R z o} . 

W v facteur de vitesse : W v = J 60 // 1 ( v g0 + v g i ] ' 5 )/(u vpi)} 0 ’ 25 , avcc y g0 scion tableau 22.3. 
Aw min facteur de securite minimal; il depend de la qualite des hypotheses et des grandeurs 
introduites dans le calcul : Aw min = 1 a 1,3. 

Finalement, la securite a l’usure de la transmission par vis sans fin sera : 
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Sw - Ow lim W P Wr WJ CTh ^ Sw min- (22. 1 1 .2) 

Tableau 22.3 

Facteurs d'appariement pour l'usure des flancs et vitesses caracteristiques 



Roue 


GZ-CuSnl2 


GZ-CuSnl2Ni 


GZ-CuSnl4 GZ-CuAllONi 


Vis 


1 6MnCr5 


42CrMo4 


1 6MnCr5 


42CrMo4 


1 6MnCr5 


1 6MnCr5 


Huile 

L4 


1,0 

iVp = 0,88 
A 1,37 


0, 63 
0,56 a 
0, 87 


1,04 
0, 91 a 
1,42 


1,21 
1,06 a 
1,66 


0,74 
0,65 a 
1,01 


0,63 
0,55 a 
0 , 86 




v g 0 = 0,11 


0,65 


0,13 


0,06 


0,34 


0 , 86 


Huiles 

S1&S2 


Wp = 1,71 
(0,98) 


1,56 
(0, 89) 


2,03 

(1,16) 


— 


2,28 

(1,31) 


— 




VgO = 0,10 


0, 85 


0 , 10 


— 


0,06 


— 


Proue 8 , 8 

kg/ dm3 


8 , 8 


8 , 8 


8 , 8 


8,9 


7,4 


Remarques complementaires : 

Huiles : L4 huile minerale avec additifs EP, V 50 = 225 mm2/s, IV = 95 

51 huile de synthese (polyglycol), V 50 = 95 mm2/s IV = 140 

52 huile de synthese (polyether), V 50 = 165 mm2/s iv = 210 

Rugosite de la denture de la vis rectifiee : R z = environ 3 |am 

Vis : 16MnCr5 acier cemente, trempe avec environ 60 HRC 
42CrMo4 acier ameliore 

Le comportement des autres bronzes pour roues n'est pas connu actuellement 
Les roues en bronze coule en sable ont une resistance d'environ 50% infe- 
rieure a celle des roues en bronze centrifuge. 



22.3.2.4 SECURITE A LA RUPTURE DE LA DENTURE 

Le controle de la securite a la rupture de la denture de la roue passe par le facteur U 
calculable par : 

U=F t2 K A /(mb 2 ). (22.11.2) 

Le coefficient de securite se trouve simplement par le rapport : 

Sf= t/iim / U > 1. (22.11.3) 

la valeur du coefficient dependant a nouveau de la qualite des hypotheses et des valeurs 
introduites. La valeur limite Un m est donnee dans le tableau 22.2. II depend directement de 
l’alliage adopte pour la denture de la roue. Cette securite devrait etre controlee apres usure de 
la denture. 

22.3.2.5 DEFORMATION EN FLEXION DE LA VIS 

Sous l’effet des efforts repartis appliques entre la vis et la roue, ces deux pieces se 
deferment et provoquent une modification des conditions d’engrenement entre la vis et la roue 
cornme suit : 

dans le sens radial : une deterioration de l’engrenement, 

- dans le sens tangentiel : un deplacement de la zone de contact entre les dents, 

dans le sens axial de la vis : une compression et un risque de flambement la plupart du 
temps negligeable. 

La deformation radiale 8 ne devrait pas depasser : 

- vis cementee trempee : 8ii m < 0,004 m n , 
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- vis amelioree : 8 ii m < 0,01 m n . 



1. Determination simplifiee de la deformation en flexion de la vis 



La vis est assimilee a une piece a section constante placee sur deux appuis articules, 
sollicitee par une force concentree resultante des composantes tangentielle et radiale, cette 
force etant a egale distance des appuis. La deformation radiale 8 est alors trouvee par la 
relation generale usuelle : 



8 = 



48 El/ 



(22.11.4) 



avec : 

|F| = {F rl 2 + F tl 2 } 0 ’ 5 , 

l\ distance entre appuis; cette distance valant approximativement l\ « 3,3 a ’ . 
E module d’elasticite de la vis, 

7 y moment quadratique axiale de la section de substitution : f « n c/ m | 4 /64. 
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Figure 22.12 Efforts concentres sur la vis et charges reparties equivalentes 
Determination de la deformation en flexion 

2. Introduction de la charge sur la vis 

La forme de la vis ne peut guere etre assimilee a une piece a section constante de telle 
sorte que le calcul de la deformation maximale doit s'effectuer en tenant compte de la 
repartition de la charge et de la forme de la vis. La methode proposee se sert de la matrice de 
transmission et de charges reparties par troncons. L'equilibre de la piece sous l'effet de forces 
composantes concentrees permet de trouver les reaction des appuis : composantes radiales et 
composante axiale sur fun des paliers en introduisant la position des points de calcul sur 
chaque nonnale a l'axe de la vis, en particulier pour les paliers a roulements a contact oblique 
ou a rouleaux coniques. 

En supposant la charge repartie sur toute la longueur portante de la vis, les charges lineiques 
composantes sont calculees de la maniere suivante : 

- dans la vue de face : 

- charge repartie uniformement engendree par la composante radiale : < 7,1 = F x \lb \ , 

- charges opposees engendrees par la composante axiale : q x \ =2 d m \ F x fbi 2 ; 

- sommation des deux charges reparties. 
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- dans la vue de dessus : 

- charge repartie uniformement engendree par la composante tangentielle : q t 1 = F t \/bi. 

- paliers ou appuis de la vis : 

- repartition unifonne des composantes radiales des reactions d’appui dans les deux vues. 
La figure 22.12 montre le principe de la transfonnation de la charge et le decoupage de la vis 
en 14 troncons. La determination de la deformee dans les deux vues pennet de trouver la 
deformation resultante de la vis sur l'axe de la roue, dans le cas particulier de la figure en fin 
du tron^on 7. 



22.4 RECOMMAND ATIONS DE CONCEPTION 

Les reducteurs ou multiplicateurs de vitesse a vis sans fin presentent des caracteristiques 
constructives differentes de celles des mecanismes a roues cylindriques. Ce sous-chapitre 
traite les particularites de ces transmissions. 

22.4.1 CONCEPTION DE LA VIS 

Lorsque la vis est motrice, le sens de Thelice et sa position par rapport a la roue a vis 
permettent d’adapter la transmission du mouvement aux conditions locales. Le sens usuel du 
filet est a droite. Dans la lubrification par bain d’huile, la vis est placee sous la roue afin 
d'evacuer efficacement Tenergie thennique produite. Pour des vitesses inferieures a 5 m/s, la 
vis peut aussi se monter sur la roue. Le quotient diametral q est generalement compris entre 7 
et 11. A entraxe et rapport de transmission donnes, il faut adopter de grands modules afin 
d'augmenter Tangle de filet et le rendement entre les flancs ainsi que la resistance de la 
denture. Les quotients diametraux q= 12 a 17 sont reserves aux reducteurs a faible vitesse. 
Pour les reducteurs a hautes performances, la vis est fabriquee en acier de cementation allie 
(cornme la nuance 16 MnCr 5) , cemente trempe a HRC = 56 a 62 ou en acier d’amelioration 
(cornme les 34 CrMo 4 et 42 Cr Mo 4) trempe superficiellement a la flamme ou par induction 
avec HRC >56. Les aciers d’amelioration non trempes sont introduits dans les reducteurs 
sollicites par des a-coups, l'usure etant bien entendu superieure a celles des dentures durcies. 
Si le reducteur doit transmettre le mouvement presque sans jeu, il est possible de prevoir sur 
la vis un module pour le flanc gauche et un module legerement different pour le flanc droit. 
Dans cette execution particuliere, la compensation du jeu est alors obtenue par deplacement 
axial de la position de la vis. 

22.4.2 CONCEPTION DE LA ROUE 

La liaison entre la couronne de la roue et le moyeu est assuree par des vis ajustees serrees 
selon les recommandations pour vis a haute resistance. Si la couronne est frettee ou chassee 
sur le moyeu, il faut tenir compte de la difference de temperature en service et des coefficients 
de dilatation lineaire entre ces deux composants en augmentant la temperature de frettage de 
50 K. De plus, l'usure progressive des dents de la roue diminue le serrage avec le temps. La 
conception de la roue complete en bronze est reservee aux tres petits reducteurs. 

La roue en bronze centrifuge, nuances GZ-CuSn 12 et GZ-CuSn 12 Ni, est de regie dans les 
reducteurs a hautes perfonnances. Les cupro-aluminiums et la fonte grise perlitique possedent 
une meilleure resistance a l'usure mais sont tres sensibles aux pression locales et au grippage, 
en particulier pendant la periode de rodage. Le rendement de la transmission et la capacite de 
charge peuvent etre augmentes par un rodage des flancs a faible vitesse avec une huile tres 
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visqueuse. Le controle de la qualite de la denture et de l’engrenage est tres difficile a l’etat 
monte. Le jeu normal entre flancs peut prendre les valeurs representees sur la figure 22.13. 




Entraxe a en mm 



Figure 22. 13 Limites usuelles du jeu normal en fonction du module 
Recommandations pour le choix de la viscosite du lubrifiant 

Le reglage de la position de la roue par rapport a celle de la vis doit pourvoir se controler 
facilement par un orifice d’inspection dans le carter. La figure 22.10 montre la progression de 
la surface de touche sur les dents de la roue, cette surface devant se trouver du cote de la 
sortie de l’engrenement pour une transmission a sens unique. Apres reglage de la roue, cette 
derniere doit occuper une position fixe dans le carter. 

22.4.3 CONCEPTION DU CARTER 

A part la presence de l’orifice d'inspection, le carter est equipe de nervures de refroidis- 
sement placees dans le sens de l’ecoulement de fair. Les carters des reducteurs de serie sont a 
forme symetrique de maniere a pouvoir interchanger la position des arbres d’entree et de 
sortie. Les paliers lisses sont choisis seulement dans les reducteurs tres silencieux coniine par 
exemple dans les ascenseurs. Les roulements a contact obliques (serie 73) et les roulements a 
galets coniques (serie 313) sont pratiquement equivalents. Si les efforts axiaux sont tres 
importants, choisir la solution : un palier pour reaction radiale pure et un second palier pour 
reaction axiale - radiale. Proteger les roulements des particules solides par des couvercles ou 
des chicanes. La distance entre paliers de la roue a vis ne doit pas etre inferieure a 0,6 a 0,7 
fois 1’ entraxe. La duree de vie des roulements pour reducteurs de serie peut rester modeste : 

5 000 a 10 000 heures, exceptionnellement 20 000 a 30 000 heures. 

22.4.4 CHOIX DU LUBRIFIANT ET DES ACCESSOIRES 

Dans la plupart des cas, une lubrification par barbotage suffit si la vitesse de glissement 
n'est pas trop grande (moins de 10 a 12 m/s) . Pour des vitesses plus elevees, la lubrification 
s'effectue par projection d’huile sur les dents de la vis. La lubrification forcee est aussi 
necessaire lorsque la position du reducteur est variable. La lubrification sous pression est 
constitute par deux tubes perces de trous radiaux, alimentes en huile, pennettant de projeter le 
lubrifiant dans la zone d’engrenement, pression d’alimentation 1,5 bar. Pour que les dentures 
soient suffisamment lubrifiees par barbotage, il faut que : 

- vis sous la roue : la vis trempe dans l'huile jusqu'a son cercle de pied; 

- vis sur la roue : la roue trempe dans l’huile jusqu'a 30% de son diametre exterieur. 
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La viscosite a prevoir pour le lubrifiant, huile minerale avec additifs ou huile synthetique, est 
representee sur la figure 22.13 a droite en fonction de l’entraxe et de la frequence de rotation. 
La temperature en service du lubrifiant ne devrait pas depasser : 

- huile minerale avec additifs : 80°C , duree de vie : 2000 a 4000 heures. 

- huile synthetique : 100 °C , duree de vie : 6000 a 12000 heures. 

Apres la periode de rodage, 300 a 600 heures pour l'huile minerale, 1000 a 2000 heures pour 
l'huile synthetique, le lubrifiant doit etre evacue a chaud en eliminant les suspensions 
metalliques. Attention ! les huiles synthetiques ne sont pas a disposition dans tous les pays et 
les viscosites elevees n'existent que chez quelques foumisseurs. Comine les huiles 
synthetiques supportent des temperatures plus elevees, il est possible d’adopter des viscosites 
plus fortes. 



22.5 EXEMPLE D’UN ENGRENAGE A VIS SANS FIN 



Soit a trouver toutes les dimensions geometriques d’un engrenage a vis sans fin et a 
controler les conditions de transmission de cet engrenage dans les conditions suivantes : 



- entraxe : 

- rapport d'engrenage : 

- type de profil : 

- sens de la vis : 

- puissance a transmettre : 

- frequence de rotation de la vis motrice : 

- facteur d'application de la charge 

- huile synthetique polyglycol 220 / 37 



a = 160 mm, 
u = 14,3, 

ZI (en developpante), 
a droite, 

P= 12,5 kW 

rii = 30 t/s ou 1800 t/min, 

K a = 1.25. 

rho = 1,05 kg/dm 3 . 



Tableau.22.4 

Reducteur a vis sans fin avec denture de type ZI 



DIMENSIONS GEOMETRIQUES DE 
Grandeurs 


L ' ENGRENAGE 


A VIS 
Vis 


SANS 


FIN 


Roue 




Nombre de dents 


Z 1 


= 3 




^2 = 


43 




Rapport d'engrenage 




u 


= 14 . 


333 






Module axial 




m 


6. 


050 






Pas axial 




Px 


= 19. 


0066 






Entraxe 




a 


= 160. 


000 






Module reel 




m n 


5. 


7896 






Type de profil 






ZI 








Angle des axes 




2 


II 

kO 

o 

o 








Angle des flancs (axial) 




a a 


= 20. 


824° 






Angle des flancs (normal) 




a n 


= 20. 


000° 






Pas helicoidal 




Pzl 


= 57 . 


020 






Sens de l'helice sur la vis 




a 


droite 






Sens de l'helice sur la roue 




a 


droite 






Diametre de reference 


dml 


= 59. 


850 


dm2 = 


260. 


. 150 


Quotient diametral 




<7 


9. 


893 






Angle d ' inclinaison de reference 




Y1 


= 16 


. 870° 






Angle d'helice de la roue 




^2 


= 73. 


130° 






Largeur de la denture 


bl 


= 90. 


000 


b2 = 


46. 


.000 
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Grandeurs 


Vis 


Roue 


Coefficient de deport 




xi = 0.000 




Saillie 




ii a l = 6.075 




Vide a fond de dent 




ci = 1.210 




Creux 




hfi = 7.260 




Hauteur de dent 




h = 13.335 




Jeu partiel normal 




j n = 0.18. .0 


28 


Diametres 








- primitif de reference 


di = 


59.850 d2 


= 260.150 


- moyen de reference 


dml = 


59.850 dm2 


= 260.150 


- de tete 


dal = 


72.000 d a 2 


= 272.250 


- de pied 


dfi = 


45.330 df 2 


= 245.630 


- exterieur de la roue 




d e 2 


= 278.000 


- de base, type ZI 


dbl = 


37.312 





CONTROLES MECANIQUES DE L' 


ENGRENAGE 


A VIS SANS FIN 


Grandeurs 




Vis 


Roue 


Puissance a transmettre 




P = 


12500 W 


Frequence de rotation 


ni 


= 30.00 


n2 = 2.09 


Element moteur 




Vis motrice 


Couple moteur en m*N 


M t l 


= 66.31 


M t 2 = 82 6.19 


Facteur d ' application de la charge 




K A = 


1.25 


Lubrif iant 


Synthetique 


polyclycol 220 


Duree de vie exigee 




Ln = 


16000 heures 


Matiere de la vis 




16 


MnCr 5 


Matiere de la roue 




GZ- 


CuSnl2Ni 


Viscosite du lubrifiant a 40° 




V = 


220.0 


1. Coefficient de frottement entre dents 






Usinage des flancs de la vis 




flancs rectifies 


Rugosite des flancs 




Rz = 


4.0 |im 


Vitesse de glissement 




Vgl = 


5.894 m/s 


Facteur du materiau 




= 


0.950 


Coefficient de frottement equivalent 




Pz = 


0.028 


2. Composantes forces sur la vis 


et la roue en N 




Composante tangentielle 


Ftl 


= 2216.0 


Ft 2 = 6585.7 


Composante radiale 


F r l 


= 2527.9 


F r 2 = 2527.9 


Composante axiale 


*xl 


= 6585.7 


F x2 = 2216.0 


3. Puissances perdues et rendement global 






Type de paliers pour la vis et la roue Paliers a 


roulements 


Puissance perdue dans les paliers 




-Ppal = 


63 W 


Puissance perdue entre vis et roue 




-Pvis = 


1235 W 


Puissance perdue par brassage 




-Pbras = 


134 W 


Puissance perdue totale 




APtot = 


1431 W 


Rendement global du mecanisme 




He = 


89 % 
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CONTROLES MECANIQUES DE L ' ENGRENAGE 


A VIS 


SANS FIN 


Grandeurs 




Vis 




Roue 


4. Echauffement et securite thermique 










Aire exterieure d'echange 




A car 


= 


1.08 m 2 


Coefficient global de calcul 




^car 


= 


40.44 W/m 2 K 


Position de la vis dans 1 ' engrenage 




sous la 


roue a vis 


Presence du ventilateur 




avec un ■ 


ventilateur 


Temperature ambiante de l'air 




l’air 


= 


20.00 °C 


Vitesse de l'air (vehicule) 




Vair 


= 


0.0 m/s 


Elevation de temperature 




AT 


= 


32.9 K 


Temperature du lubrifiant 




r lub 


= 


o 

o 

o 

Q 


5. Pression hertzienne entre les dentures 








Module d' elasticity vis 




El 


= 


205000 N / mm 2 


Module d' elasticity roue 




E2 


= 


98100 N / mm 2 


Facteur des materiaux 




Z E 


= 


152 N / mm 2 


Facteur de contact 




Z P 


= 


2 . 83 


Rapport geometrique 




dml/a 


= 


0.37 


Pression limite sur roue 




PHlim 


= 


52 0.00 N / mm 2 


Pression hertzienne 




PHm 


= 


22 0.28 N / mm 2 


Rapport OHlim (table) /pHm 


CT Hlim/ PHm 


= 


2.36 


6. Securite contre la formation de piqures 






Facteur de duree de vie 




Zh 


= 


1.08 


Facteur de charge variable 




Z n 


= 


0.70 


Pression limite aux piqures 




Plim 


= 


394.0 N / mm 2 


Securite a la formation de piqures 




Sp 


= 


1.32 


7. Securite a l'usure des flancs de la 


roue 






Valeurs calculees en regime stationnaire 
Epaisseur approximative de la dent 




s n 


= 


8.546 


Diminution maximale de 1' epaisseur 




As n 


= 


1 . 815 


Masse maximale deportee sur le flanc 




^®mas 


= 


0.391 kg 


Masse admissible 




A m adm 


= 


0.195kg 


Nombre de charges sur la denture 




■^ch 


= 


120.558 E6 


Facteur d ' appariement 




Np 


= 


1.00 


Facteur de rugosite 




W R 


= 


1.08 


Facteur de vitesse 




W v 


= 


4 .19 


Contrainte limite a l'usure 




a Wlim 


= 


80.6 N / mm 2 


Coefficient de securite 




% 


= 


1.72 


8. Securite sur les risques de rupture 


de 


la dent 




Facteur U de solicitation de la dent 




U 


= 


28.53 


Coefficient de securite en rupture 




Sr 


= 


7 . 61 


9. Deformation de la vis sous charge (methode simplifiee) 


Charge concentree resultante 




F rad 


= 


3362 N 


Distance entre appuis 




L0 


= 


270 mm 


Deformation radiale 




frad 


= 


0.0107 mm 


Rapport f leche/module 




f / m 


= 


0.0018 


Securite a la deformation 




Sd 




5.67 
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Variante a meme entraxe avec type ZH (Couple CAVEX de la maison Flender) : 

Selon catalogue K 881 D/EN 1 1.90, les dimensions geometriques adoptees dans un couple 
avec denture a profil creux sont les suivantes : 



Grandeurs 


Vis 


Roue 


Nombre de dents 


zi 


=3 z 2 = 43 


Diametre exterieur 


dal 


= 72.300 d e 2 = 276.000 


Largeur de denture 


bl 


= 89.000 b2 = 46.000 


Frequence de rotation 




n\ = 30 t/s 


Puissance nominale transmissible 




Pi = 27 kW 


Couples sur les arbres [m.N] 


M t 1 


= 143.2 M t 2 = 1920 


Couple maximal sur la roue 




Mtmax = 2800 m'N 


Rendement du reducteur 




il = 93.5 % 


Facteurs de correction selon catalogue : 


Facteur d ' application de la charge 




LO 

CN 

\ — 1 

ii 

$ 

ii 

\ — 1 


Facteur de mise en route 




f 2 = 1.0 


Facteur de lubrifiant 




LO 

Cs] 

i — 1 

ii 

ro 

'H 


Facteur de service 




f4 = 1,0 (DE=100%) 


Facteur de temperature ambiante 




o 
\ — 1 
II 

LO 


Facteur de forme de carter 




f 6 = 1.0 


Facteur resultant 




f to t =1.56 


Puissance transmissible 




P = 17.3 kW 



22.6 CONTROLE D’UN ENGRENAGE SELON DIN 3996 

22.6.1 PRESENTATION DE LA NORME DIN 3996 : 1998-09 



La recherche des dimensions geometriques de l’engrenage a vis sans fin ne fait pas partie 
de la norme DIN 3996 publiee en 1998. Les dimensions geometriques doivent se choisir et 
etre toutes connues avant l’utilisation de cette norme. Le choix des materiaux est tres limite, 
pratiquement la roue doit se fabriquer en bronze de la nuance CuSnl2Ni. Les caracteristiques 
deja connues sont : 

1 . Facteur d' application de la charge Ka 

Le facteur d’application de la charge Ka tient compte de toutes les sollicitations variables 
appliquees depuis l’exterieur sur l’engrenage. Sous charge nominale, ce facteur vaut 1,00. 

2. Composantes des forces sur la denture 

Les couples nominaux etant designes par M t i n sur la vis, Man sur la roue, les couples de 
calcul s'expriment par les relations : 



M. = M. • K a . 

tl tin A 



Les composantes tangentielles F tm i, 2 , axiales F xml2 et radiales F nn \ >2 peuvent se trouver. En 
particulier, les composantes tangentielles sur la vis et sur la roue se determinent a partir du 
couple de torsion et du rayon moyen de l'element ddm 1 , 2 . 



Le facteur 2000 dans les expressions provient de la transformation des mm en metre, les 
dimensions geometriques de la denture etant en mm, les couples en m*N. 
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22.6.2 EFFORTS SUR FA DENTURE 



1. La vis est Velement moteur 

La recherche des composantes tangentielles part des deux couples sur les arbres et des 
diametres moyens. Nous laissons de cote les signes + ou - de ces composantes. 



Force tangentielle sur la vis : 



Force tangentielle sur la roue : 



F tni = 2000- 






= 2000 - 



M„ 



^ml'hges •« 



■ = L 



F tn2 = 2000 • = 2000 • Mtl ' T|ges ' t/ = F xx 

ttru 7 i xt 

“m2 “m2 



Dans ces deux expression, r| ges represente le rendement total de l’engrenage. 



Forces radiales : 



2. La roue est Velement moteur 



JF — JF — JF 
^rml — r rm2 1 tml ' 



tana r 



sin(y m + p zm ) 



(22.12.1) 

(22.12.2) 

(22.12.3) 



La recherche des composantes tangentielles part des deux couples sur les arbres et des 
diametres moyens. Nous laissons de cote les signes + ou - de ces composantes. 



F m = 2000 



^ = 2000-^2 
d m \ V ml ■ u 






Force tangentielle sur la vis : 

Force tangentielle sur la roue : 

1 m2 1 I ges 

Dans ces deux expressions, r\ ' ges represente le rendement total de l’engrenage (p zm = 
arctan(|I zm ). 



F tnV = 2000 • ^ = 2000 • Ma ' u = F xr 

trrv i 7 ■ xr 

a„-> -r| 



Forces radiales : 



JF _ fF — JF 
^rml r rir2 1 tml ‘ 



tana f 



sin(y m + p zm ) 



(22.12.4) 



22.6.3 GRANDEURS CARACTERISTIQUES DE CALCUL 

1 . Caracteristique pour la pression hertzienne 

Pour les fonnes de flancs A (ZA), I (ZI), K (ZK) et N (ZN), la caracteristique s’ecrit : 



Pm = V 03- 



0,4 + — + 0.01- z. - 0,083 - N- + 7^FlL + + 50 -(m+ 1)/ w 

u in 6,9 



15,9 + 37,5-g 

Pour la forme de flanc C (ZH), flancs creux, la caracteristique s’ecrit par l’expression : 



(22.13.1) 



1,03- 



x 



0,31 + 0,78 ■ — + 0,008 -2- 2 - 0,065- -^- + 4^ — L + 9 + 5Q, (^ + 1) / » 
u m x 8,9 20,3 + 47,9 -q 



(22.13.2) 



2. Caracteristique pour Vepaisseur moyenne (lu film 

Pour les fonnes de flancs A (ZA), I (ZI), K (ZK) et N (ZN), la caracteristique s’ecrit : 

_q 1 * » b 2 h a / 2 *?- 1 

1 &6-(q + z 2 ) z 2 110 36300 370,4-m x 213,9 

Pour la forme de flanc C (ZH), la caracteristique s’ecrit par l’expression : 



h* = 0,018 + - 



h* = 0,025 + - 



1 x 
-H + - 



5,83 -(q+z 2 ) z 2 81,6 26920 274,7 -m x 



158,6 



(22.13.3) 



(22.13.4) 
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3. Caracteristique de distance moyenne de glissement 

La distance de glissement du point de contact sur le flanc de la denture de la vis est une 
caracteristique tres importante. La caracteristique de distance moyenne de glissement s'ecrit 
x* et peut se trouver pour les dimensions usuelles des vis sans fin. 

Pour les fonnes de flancs A (ZA), I (ZI), K (ZK) et N (ZN), la caracteristique s'ecrit : 

s* = 0,78 + 0,21-w + 5,6/ tan y m . (22.13.5) 

Pour la forme de flanc C (ZH), la caracteristique s'ecrit par l’expression : 

s*= 0,94 + 0,25-w + 6,7/tany m . (22.13.6) 



4. Determination du film moyen minimal de lubrifiant 



Avec quelques simplifications, le film moyen minimal se trouve a partir de la relation de 
Dowson et Higginson : 



h = 2\-h' 



0,6 0,7 

C a ' 0 OM 



M 



a 139 -E ™ 3 

0,13 



(22.13.7) 



Les grandeurs intervenant dans cette expression sont : 

- la caracteristique pour l’epaisseur moyenne du film h * vue precedemment, 

- la valeur approchee c a , remplagant l'exposant de viscosite en pression a, par les expressions 

: Pour les huiles minerales : 



c a = 1,7 • 10' 8 (en m 2 /N) 

Pour les polyglycols : 

c a = 1,3 • 10‘ 8 (en m 2 /N) 

- la viscosite dynamique T| 0M du lubrifiant a la pression ambiante p 0 et la temperature sur la roue 
t) M se trouve par la relation suivante : 

fioM = V M • PoiiM /100 ° ( en Ns/m 2 ). 

La viscosite cinematique du lubrifiant Vm se trouve a partir de la caracteristique viscosite = 
fonction( temperature) a la temperature sur la roue fiyi. La temperature du lubrifiant sur la roue 
se calcule aux points 3.2 pour la lubrification par barbotage, au point 3.4 pour la lubrification 
par projection de liquide. 

- la masse volumique du lubrifiant a la temperature se trouve par l'expression : 

PoilM _ P oil 1 5 / [ 1 " ($M ”15)], 

avec : p oill5 la masse volumique du lubrifiant a 15°C. 

k p = 7,0 • 10'4 pour les huiles minerales, 
k p = 7,7 • 10'4 pour les polyglycols. 

- le module d’elasticite £ red en N/inin 2 , dit resultant, dependant des modules d’elasticite de la 
vis et de la roue, E x , E 2 , et des coefficients de contraction v 1? v 2 . II se calcule par l’expression 
donnee ci-apres ou peut se lire directement dans le tableau suivant. 

E - 1 

red (1 — v j ) / E t + (1 — v 2 ) / E 2 ' 
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5. Longueur de I'usure 

La longueur de I'usure ,s Wm se trouve a partir du nombre de charges sur la denture de la 
roue N l et de la distance de glissement sur la vis. Elle se trouve par l'expression : 



: V^ L 



a, 



, • a 



■N, 



(22.13.8) 



Le nombre de charges sur la denture de la roue peut se trouver a partir de la frequence de 
rotation de la roue n 2 et de la duree de vie exigee L h en heures. 



N l = 3600 • n 2 ■ L h . 



La pression moyenne sur le flanc de la denture se calcule par la relation developpee par Hertz. 
Dans le cas particulier de l’engrenage a vis sans fin, elle prend la forme : 



a, 



'Pun 






X0,5 



(22.13.9) 



22.6.4 RENDEMENTS ET PUISSANCES EN JEU 



Le calcul des divers rendements et des puissances en jeu, en entree et perdues par divers 
facteurs, pennet de trouver les composantes rectangulaires des efforts entre dents et de trouver 
la temperature en service. 

1 . Rendement total 



Le rendement total r\ ges se trouve par l'une des deux relations suivantes : 
la vis est l'element moteur de l’engrenage : 






p - p 

‘i r v 



Pi + P\, 



(22.14.1) 



L 2 I J V J 1 

- la roue est l’element moteur de l’engrenage : 

p p - p 

1 1 1 2 1 V 

^ = TTp = ^p~’ 

2. Puissance perdue totale 

La puissance perdue totale est la somme des divers puissances perdues. Elle se trouve par 
la relation suivante : 

P v = P vz + P vo + ^vlp + P vd- ( 22 . 14 . 2 ) 



avec :P Vz puissance perdue dans la denture, 

P V() puissance perdue a vide, 

P VL P puissance perdue dans les paliers de la vis, 

P VD puissance perdue dans les joints de la vis. 

3. Calcul du rendement de la denture 

Le rendement de la denture se trouve par l'une des deux relations suivantes : 

1. Vis comine element moteur : 

n = tany ™ . (22.14.3) 

tan(y m + arctan p zm ) 

2. Roue coniine element moteur : 

■ _ tanQy m ~ arctan p zm ) 

1 lz , 

taI1 Y m 
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Le coefficient de frottement moyen entre dents se trouve par la relation : 



Mz 



PoT • 



(22.14.3) 



3. Valeur du coefficient de frottement de base |i oT . Ce coefficient depend du type de 
lubrifiant et de la vitesse de glissement v gm exprimee en m/s. Les trois relations proposees 
permettent de trouver sa valeur. 

3.1 Huile minerale : 

= 0,028 + 0,026-- 1 £0,1. (22.14.4) 

(V + 047)' 

3.1 Polyglycol avec EO:PO = 0:1 

n„ = 0,018 + 0,026 - m . ' 0,096. (22. 14.5) 

(>V + 0 - 20 )' 

3.2 Polyglycol avec EO:PO =1:1 

H„ T =0,022 + 0,013 m <0,092. (22.14.6) 

(v+°. 2tl )' 



4. Facteur de grandeur : 



7 S = (100/a) 0 ’ 5 . 



5. Facteur geometrique : 



Y g = (0,07/A*) 0 ’ 5 . 



A * est la valeur caracteristique pour l’epaisseur moyenne du film de lubrifiant. 



6. Facteur de matiere F w 

Le tableau 22.5 donne la valeur de ce facteur en fonction de la matiere. 



Tableau 22.5 

Caracteristiques des matieres pour les roues de vis sans fin 

Modules d'elasticite et coefficients de contraction, Masse volumique, Resistance aux piqures 
Resistance au cisaillement T F iimT des matieres 



Matiere de la roue 
selon norme DIN 


GZ- 

CuSnl2 

1705 


GZ- 

CuSnl2Ni 

1705 


GZ- 

CuAllONi 

1714 


GGG-40 

1693 


GG-25 

1691 


E2 en N/mm2 
nu2 

Bred en N/mm2 


88 300 
0,35 
140 144 


98 100 
0,35 
150 622 


122 600 
0,35 
174 053 


175 000 
0, 30 
209 790 


98 100 
0,30 
146 955 


Rho/roue en kg/dm3 


8,80 


8,80 


7, 40 


7, 00 


7, 00 


Sigma/HlimT N/mm2 


425 


520 


660 


490 


350 


Valeurs de Sigma seulement valable pour vgm < 0.5 m/s pour 
les trois dernieres matieres CuAllONi, GGG-40, GG-25 


YW 


1,0 


0, 95 


1,1 


1,3 


1,4 


Resistance pleine 
TauFlimT en N/mm^ 


92 


100 


128 


115 


70 


Resistance reduite 
TauFlimT en N/mm^ 


82 


90 


120 


115 


70 
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7. Facteur de rugosite 

Y r = (RJ0,5)^. 

La rugosite moyenne arithmetique R al de la vis etant exprimee en 0,001 mm. Le facteur vaut 
done 1,00 pour une rugosite R a] = 0,0005 mm ou environ N5. 

La rugosite moyenne R zl est reliee a la rugosite moyenne arithmetique par : R al = R zl / 6. 

4. Puissance perdue a vide 

La puissance perdue a vide P v0 , exprimee en watts, se trouve par l'expression suivante : 

P vo = 0,89 • 10- 4 • a • (60 • njf*. 

5. Puissance perdue dans les paliers 

La puissance perdue dans les paliers de l’engrenage complet, exprimee en watts, se trouve 
par l'une des deux relations proposees : 

1. Arbre de la vis sans fin avec paliers ajustes (p.ex. a contact oblique) : 

P VLP =0,03- J P 2 .a°- 44 .— . (22.14.7) 

d m2 

2. Arbre de la vis sans fin avec un palier fixe, l’autre palier fibre : 

P VLP = 0,013 -fUa 0 ’ 44 - — . (22.14.8) 

^ m2 

6 . Puissance perdue dans les joints 

La puissance perdue dans le ou les joints de l’arbre de la vis depend beaucoup de la 
pretension de la garniture. La puissance perdue P v D , exprimee en watts, pour chaque joint 
radial se trouve par : 

Pvo = 11,78-10 _6 -^ i . 6 o.„ 1 . (22.14.9) 

Les pertes provoquees par les joints de la roue peuvent se negliger. 

7. Puissance perdue dans la denture 

La puissance perdue par le frottement des surfaces des dents l’une sur l’autre se trouve a 
partir du rendement calcule au point precedent. 

- la vis est l’element moteur de l’engrenage, le rendement etant donne precedemment : 

P Vz = 2 • 71 • h 2 • M a ■ f — — ll . (22.14.10) 

‘ V 7L 

- la roue est l’element moteur de l’engrenage, le rendement etant donne precedemment : 

f 1 

P Vz =2-n -n 2 ■ M t2 ■ — -1 

llz 

22.6.5 SECURITE EN TEMPERATURE 

La securite en temperature depend des temperatures dans le bain du carter et sur la roue 
ainsi que des proprietes du lubrifiant. La duree de vie du lubrifiant diminue tres rapidement 
avec l'augmentation de la temperature en service. La norme prevoit soit une lubrification par 
barbotage des roues dans le lubrifiant, soit une projection de lubrifiant sur les roues. Cette 
deuxieme methode de lubrification n’est pas traitee ici. 

1 . Temperature du bain (barbotage) 

La temperature du bain fi s peut se trouver pour des vis sans fin avec un entraxe compris 
entre 63 mm et 400 mm, une frequence de rotation entre 1 tour/seconde et 50 tours /seconde, 
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une lubrification par une huile synthetique, polyglycol (EO:PO = 0:1), un carter en fonte 
grise equipe d’ailettes de refroidissement, par la relation : 

»s=S 0 + <V M " 



3 + C 0’ 



(a/ 63) 

a) Coefficients c 1 et c 0 pour les vis sans fin avec ventilateur : 



(22.15.1) 



c, = —■(n l + 2) 014 -l — 

1 1 AA V 1 / 1 AA 



100 



100 



• u 



c 0 = — ■ U + 0,23)°’ 7 • f • {a + 32)°’ 63 . 

100 v 7 UooJ v 7 



■(a -48)° 



(22.15.2) 



b) Coefficients c 1 et c 0 pour les vis sans fin sans ventilateur : 

N -0,0636 



C, = 



M. 

too 

5,23 

100 



(», +0,22)“ [l0.S- 
- (« 1 + 0,28)°’ 6 



„ -0,18 / OA /l\ U ’ 26 

• u -(a-20,4J , 



-^-2,203 

100 



■(a + 22,36)' 



0,915 



(22.15.3) 



c) Utilisation des formules approximatives : 

La recherche de la temperature du bain dans le carter est entache d’une tolerance de ± 10 K 
(kelvins). 

d) Temperature limite du bain : 

La temperature limite du lubrifiant se trouvant dans le bain du carter peut se donner, a defaut 
de renseignements precis du fabricant, par : 



huile minerales : if 



slim ' 



90°C, 



- huile synthetique, type polyglycol : 13^= 100°C a 120°C. 

e) Coefficient de securite en temperature du bain : 

Le coefficient de securite en temperature du bain dans le carter se trouve par la relation : 



0 

o _ 17 Slim \ o 
°T — Q — °Tlim* 



(22.15.4) 



Le coefficient minimal en temperature vaut : S T min = 1,10. 



2. Temperature du lubrifiant sur la roue (barbotage) 

La temperature du lubrifiant sur la roue est utilisee dans la determination de l’intensite de 
l'usure. La temperature du lubrifiant se trouve par la relation generale : 

0 m =0 s +A0. (22.16.1) 

L'augmentation de temperature du lubrifiant At) se trouve par la relation : 

AO = — P Vz . (22.16.2) 

a L ■ A r 

Dans cette relation, la surface de refroidissement de la roue A R se trouve par : 

d R =b 2K -d m2 -10“ 6 . (22.16.3) 

Le coefficient de transmission de chaleur a L se trouve par : 
pour > 2,5 tours par seconde : a L = c k • (1940 + 900-Hj), 

pour m < 2,5 tours par seconde : a L = c k • 4190, (22.16.4) 

avec : % = 1 pour une vis plongeant dans le bain de lubrifiant, 
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c k = 0,8 pour une vis ne plongeant pas dans le bain de lubrifiant. 

Finalement, P Vz represente la puissance perdue entre les dentures de l’engrenage. 

22.6.6 SECURITE EN USURE 

L'usure, provoquee par le glissement des flancs des dentures de la vis et de la roue, 
engendre une diminution de l’epaisseur de la denture de la roue. La norrne DIN permet de 
calculer seulement quelques cas d'usure des flancs. Ce calcul est limite aux roues fabriquees 
en : 

Bronze GZ-CuSnl2Ni selon DIN 1705 : les trois classes de lubrifiant. 

Bronze GZ-CuSnl2 selon DIN 1705 : huile minerale et polyglycol EO:PO = 0:1 . 

aucun resultat pour polyglycol EO:PO = 1:1. 
Bronze GZ-CuAllONi : seulement huile minerale, 

il y a grippage pour les huiles synthetiques. 
GGG-40 et GG-25 ne sont pas traitees dans la nonne. 

Les valeurs de W ML sont donnees avec une tolerance de ± 25% a ± 30%. 

1. Usure de la roue 

La diminution de l’epaisseur de la denture de la roue, dans la section reelle, se trouve par 
l’expression : 

Sw„=-Vs* m . (22.17.1) 

La longueur d'usure se trouve par l'expression (25) et l’intensite de l'usure par : 

•Av = -V^ml- (22.17.2) 

L'intensite de reference J OT est fonction du lubrifiant et se calcule par : 

- Lubrification a l'huile minerale : J OT = 2,4 • 10 -11 • A w _3 4 < 400 • 10 -9 

- Lubrification par polyglycol : J or = 127 • 10 -12 • A w ‘ 2 ’ 24 . 

La caracteristique d’epaisseur du film K w se trouve par : 

K w = h minm -W s . (22.17.3) 

avec pour les huiles minerales : W % = 1,0. 

et pour les polygycols : w s = . 

hoM 

La viscosite dynamique est a introduire ici pour la temperature du lubrifiant sur la roue. 
L'epaisseur minimale moyenne du film se trouve par la relation (22.13.8). 



Facteurs de lubrifiant en fonction des matieres 

Designation du facteur W/ ML 



Vis en acier 
Selon DIN 


: 16MnCr5 
17210 


Facteur de lubrifiant 


%L 


Matiere de 


la roue 


Huile minerale 


Polyglycol 
EO: PO=0 : 1 


Polyglycol 
EO: PO=l : 


GZ-CuSnl2Ni 


DIN 1705 


1,0 


1,2 


2,3 


GZ-CuSnl2 


DIN 1705 


1,6 


1 . 5 


Inconnu 


GZ-CuAll ONi 


DIN 1714 


2,5 


Grippage 


Grippage 
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2. Usure admissible sur la roue 

L'usure admissible sur la denture de la roue va dependre de la conservation de la denture. 
Les points a introduire ou a prendre en consideration sont les suivants. 

a) La tete de la denture ne doit en aucun cas devenir pointue. Cette condition represente le cas 
extreme de tolerance. L'usure admissible dans la section reelle, pour une hauteur de dent egale 
au module axial de la vis, s'exprime par : 

5 Wlimn = «x ' C0S Y m {y “ 2 ‘ tSUld 0 j . (22. 1 7.4) 

b) La securite dans la contrainte dans le pied de dent impose egalement une diminution 
moderee d’epaisseur par l'usure. Cette grandeur contient la diminution Ax , due a l'usure, 
l’expression devenant : 

Swiimn = • C0S Ym • 



c) La quantite de matiere usee Am ne doit pas depasser une certaine quantite, dependant des 
intervalles de changement de lubriliant. L'usure admissible s'exprime par : 

„ Am,- 



Wlimn a 

A f\ ' P Roue 

avec la surface du flanc de denture donnee par : 

z 2 • 2 w x • d ml ■ arcsin(6 2H / c/ al ) 



(22.17.5) 



(22.17.6) 



cosy m -cosaf, 

d) La valeur limite de l'usure du flanc, dans la section reelle, est habituellement admise a : 



■'Wlimn 



0,3 • m x • cosy m . 



3. Securite a l'usure sur la roue 

La securite a l'usure des flancs de denture de la roue se defini par le rapport : 

A W _ ^Wlirm/^Wn — Aw min • 



aVeC : A Wmi„ = U- 



(22.17.7) 



22.6.7 SECURITE EN FORMATION DE PIQURES 

Les flancs de la denture de la roue peuvent se detruire par l’apparition de piqures. Ce 
phenomene intervient sur la surface de la denture la moins dure, soit sur celle de la roue. 

1 . Pression sur les flancs 

La valeur limite de la pression sur les flancs a HG se trouve par : 

a HG _ P HlimT ' • Z v • Z s • Z oil . (22.18.1) 

La valeur a HlimT est donnee dans le tableau sous 22.5 en fonction des matieres des roues. 

Les facteurs de correction prennent les expressions suivantes : 

- facteur de duree de vie : Z h = (25 000/L h ) 1/6 < 1,6. (22.18.2) 

- facteur de vitesse de glissement : Z v = (5/(4 + v gm )) 0 ' 5 . (22.18.3) 

- facteur de grandeur geometrique :Z S = (3000/(2900+a) ) 0 - 5 . (22.18.4) 

- facteur de lubrifiant : Z oil =1,0 pour les polyglycols, 

Z oil = 0,89 pour les huiles minerales. (22. 18.5) 

2. Securite aux piqures 

Le coefficient de securite a la formation de piqures se definit par le rapport : 

= ^HG /C Hm ^ A Hm,n 5 ( 22 - 1 ^ 8.6) 
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avec : S Hmin = 1,0 et o Hm selon relation precedente. 

22.6.8 SECURITE EN DEFORMATION EN FLEXION DE LA VIS 



La deformation en flexion de l’arbre de la vis influence directement les conditions 
d’engrenement entre la vis et la roue. 



1 . Deformation de I'arbre de la vis 

Les dimensions geometrique intervenant dans le calcul de la flexion de la vis sont : 

- la distance entre les deux paliers : L\, 

- la distance entre le palier gauche et l’intersection de l'axe de la roue sur la vis : L\\, 

- la distance entre l'intersection de l'axe de la roue sur la vis et le palier de droite : Ln, 

- le diametre rnoyen de la vis : d m \. 

La fleche resultante de I’arbre de la vis se calcule par la relation : 



S m = 3,2 • 10“ 5 • f n ■ L 2 12 ■ F ta 



yj tan 2 (y m + arctanp^) + tan 2 a 0 / cos 2 y , 



(22.19.1) 



La norme n'indique pas explicitement la matiere de la vis. La vis est en acier selon table. 

2. Securite en flexion de la vis 

La securite en flexion de la vis se trouve par le rapport : 

S, = dJd m >S 8lim . (22.19.2) 

aVeC : 8 l,m = °’ () 1 m x 



22.6.9 CAPACITE DE CHARGE DU PIED DE DENTURE DE LA ROUE 



Par suite de sollicitations importantes generees par la contrainte dans le pied de dent, la 
denture de la roue peut se deformer plastiquement ou merne se roinpre sous charge. 



1 . Contrainte de pied de dent 

La methode de calcul de la contrainte se sert de l'hypothese de cisaillement nominal. La 
contrainte de flexion est introduite par le facteur de forme Y p. La contrainte nominale de 
cisaillement au pied de dent se trouve par : 



F,„ 



• W 



. v - Y -Y - Y 

1 & 1 F 1 y 2 K- 



(22.20.1) 



Les divers facteurs de cette relation se calculent par les expressions suivantes. 
- facteur de conduite : Y c = 0.5 . 



- facteur de repartition de charge : Y F = 2,9 • mjs m . 

avec : s m = 1,06 - (s m2 - As + (d m2 -d l2 ) . tan a,/cos yj. (22.20.2) 

Pour des dentures avec creux et epaisseurs egales, ,s' nil2 = m t .n/2. 

La grandeur As represente l'usure sur le flanc de denture. 

- facteur d’inclinaison : Y y = 1/cos y m . 

- facteur d’epaisseur de couronne, s k etant la distance radiale entre le fond de dent et la 

couronne : pour s k > 1,5 m x : Y K =1,0. 

pour5 k < 1,5 m x : Y K = 1,25 . (22.20.3) 



2. Valeur de la contrainte limit e au pied de dent 

La valeur limite de la contrainte de cisaillement nominale au pied de dent se trouve par : 
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^FG = W ' 7 NL- (22.20.4) 

La contrainte limite est donnee dans le tableau 22.5. Les valeurs donnees pour la pleine 
resistance sont applicables aux matieres a structure de tres bonne qualite. Si une diminution 
de la qualite est presente, il faut introduire la resistance reduite. 

3. Facteur de duree de vie F NL 

Le facteur de duree de vie 7 NL depend de la matiere de la roue, du nombre de charges sur 
cette roue et de la qualite de la denture. Le tableau ci-apres donne la valeur de ce facteur en 
fonction du nombre de charges. 



Nombre de charges 


Facteur de duree 
de vie b NL 


Matiere 
de la roue 


Tous les nombres 
Qualites <7 


1,00 


GZ-CuSnl2 et 
GZ-CuSnl2Ni 


< 8 , 3 • 1 0 5 
8, 3 • 10 5 a 3-10 6 
> 3 • 10 6 


1,25 

(3 • 10 6 /N l ) °' 16 
1,00 


GZ-CuSnl2 et 
GZ-CuSnl2Ni 
en qualite 8 


< 2 , 3 • 10 5 
2, 3 • 10 5 a 3-10 6 
> 3 • 10 6 


1,50 

(3 • 10 6 /JV l ) °' 16 
1,00 


GZ-CuSnl2 et 
GZ-CuSnl2Ni 
en qualite 9 


< 9, 5 • 10 4 
9, 5 • 10 4 a 3 • 10 6 
> 3 • 10 6 


2,00 

(3 • 10 6 /JV l ) °' 16 
1,00 


GZ-CuSnl2 et 
GZ-CuSnl2Ni 
en qualite 10 


< 4 , 0 • 1 0 4 
4, 0 • 10 4 a 3-10 6 
> 3-10 6 


2,00 

(3 • 10 6 /JV l ) °' 16 
1,00 


GZ-CuSnl2 et 
GZ-CuSnl2Ni 
en qualite 11 


< 1,0-10 4 
1,0-10 4 a 3 • 10 6 
> 3 • 10 6 


2,50 

(3 • 10 6 /JV l ) °' 16 
1,00 


GZ-CuSnl2 et 
GZ-CuSnl2Ni 
en qualite 12 
fonte GGG-40 


< 1,0-10 3 
1,0-10 3 a 3-10 6 
> 3-10 6 


2,00 

3-10 6 /N l ) °' 09 
1,00 


Fonte grise 
GG-2 5 



4. Coefficient de securite en contrainte 

Le coefficient de securite en contrainte au pied de dent se trouve par le rapport : 

Sf = Vt f ^ ^Finin' (22.20.5) 

Les contraintes calculees aux relations precedentes pennettent d’effectuer ce calcul. Le 
coefficient de securite minimal vaut : S Fmin = 1,10. 

22.6.10 APPLICATION DE LA NORME DIN 3996 A L’EXEMPLE 

La norme DIN est appliquee a l’exemple de ce chapitre. Comine la norme DIN prevoit le 
controle de l’engrenage a partir de 1’ introduction du couple sur la roue, les grandeurs d’entree 
sont : 

- Couple d’entree sur la roue : Ma = 856,63 m'N, 
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- Frequence de rotation : m = 30 ' 3/43 = 2,093 t/s. 

- Facteur d’application de charge : K A = 1,25. 

- Lubrifiant, viscosite a 40°C : 220 mm 2 /s, polyglycol type EO:PO = 1:1. 

Le tableau ci-apres donne quelques resultats comparatifs avec les valeurs precedentes. 

Comparaison des deux methodes de controle 



Grandeurs 




Exemple 


Norme DIN 


Couples sur les arbres 
Couple sur la vis en m'N 




66.31 


67 . 9 


Couple sur la roue en m'N 
Forces sur la vis en N sans KA 




856.63 


856.63 


Composante tangentielle 


Ftl 


2216.0 


2269.3 


Composante radiale 


Frl 


2527.9 


2583.7 


Composante axiale 


Fx 1 


6585.7 


6585.7 


Frottement equivalent mu z 




0.028 


0.0309 


Puissance perdue au total 




1431 


1535 


Rendement du mecanisme 




89 % 


88 % 


Temperature du lubrifiant 




Ob 

o 

o 

o 

Q 


73 . 5°C 


Pression hertzienne 
Pression hertzienne en N/mm2 




220.28 


255.25 


Rapport pHlim (table) /pHmax 




2.36 




Pression limite aux piqures N/mm2 




394.0 


394.27 


Securite a la formation 




1.32 


1.54 


Usure des flancs de la roue 
Deport de matiere apres service 




391 


1681 


Deformation de la vis sous charge 
Charge concentree resultante en N 




3362 




Deformation radiale en mm 




0.0107 


0.013 


Securite a la deformation 




5.67 


4.71 


Securite en rupture de la dent 




7 . 61 


5.87 



Remarques finales 

Les deux methodes de controle de l’engrenage a vis sans fin donnent des resultats 
legerement differents. Les deux methodes ne sont pas absolument comparables car les 
diverses rubriques sont egalement differentes. 
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22.7 ENGRENAGES CYLINDRIQUES GAUCHES 

La transmission de mouvements circulaires au moyen de roues cylindriques helicoidales 
est possible entre deux axes se croisant sous un angle X. Generalement, Tangle de croisement 
vaut 90°, mais tous les angles de croisement compris entre 0° et 180° sont theoriquement et 
pratiquement realisables. La paire de roues cylindriques est une simplification geometrique de 
la paire de roues hyperbololdes, la direction des flancs de la denture correspondant a celle 
d'une denture helico’idale. La puissance transmise reste toujours faible car le contact entre les 
flancs se reduit a un point. L'usure des dents ameliore quelque peu les conditions de contact. 
Ces engrenages s'utilisent dans la commande d’elements auxiliaires ou servent au reglage de 
la position angulaire d’une roue par rapport a son axe. 

22.7.1 GEOMETRIE DE L'ENGRENAGE ET DES ROUES 

Le contact a lieu en un point coniine dans le contact de deux cylindres gauches. Le 
glissement longitudinal croit avec Tangle des axes et s'ajoute au glissement le long du pro 111. 
Pour un angle de croisement plus petit que 25°, le point de contact se transfonne en une 
ellipse et Tengrenage peut transmettre des efforts plus importants. Les axes des deux roues 
sont situes dans deux plans paralleles et la plus courte distance entre les axes represente 
Tentraxe de Tengrenage. 




Figure 22.14 Geometrie des hyperbololdes pour engrenages a axes gauches, engrenage gauche 
Inclinaison des flancs sur le plan de reference et helices sur les roues 

22.7.1.1 ANGLES DES AXES ET DES HELICES 

L'angle des axes etant designe par X, les angles des helices des roues cylindriques se 
definissent par Pi et fb et la relation entre ces angles devient : 

X = pi + p 2 . (22.21.1) 

La definition du sens des helices est identique a celle des roues d’engrenages paralleles : 
helice a droite, Tangle etant compte positivement si Tenroulement a lieu dans le sens horaire, 
helice a gauche, Tangle etant compte negativement dans le sens antihoraire. Dans Tengrenage 
parallele, la somine des deux angles d’helice est nulle tandis que dans Tengrenage gauche, les 
deux angles d’helice sont habituellement de meme signe, done de meme sens. 

Les rapports de transmission et d’engrenage s'expriment par les relations usuelles, soit : 

/ = Sortie. et m = (22.21.2) 

V] V . 

entree min 
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La roue motrice peut posseder le plus petit ou le plus grand nombre de dents. Contrairement 
aux engrenages paralleles et concourants, les rapports u et i ne sont pas proportionnels au 
rapport des diametres des deux roues. Le rapport d’engrenage ne devrait pas depasser 5 de 
maniere a limiter les pertes engendrees par le glissement. Le choix de Tangles des helices sur 
les deux roues peut dependre des possibility de fabrication de denture helicoldale avec un 
angle entier ou fractionnaire. 

22.7.1.2 DIAMETRES PRIMITIFS ET ENTRAXE 



Les diametres primitifs peuvent s'exprimer en fonction du nombre de dents, du module 
reel et de Tangle d’helice, comine pour les engrenages paralleles, par : 



-pignon: z\, (3i, m t i = m n /cosPi 

- roue : Z 2 , [L, m t 2 = m n /cosP 2 

L'entraxe nominal se trouve par : 

d, 1 

a = — = — in ■ 

2 2 n 



d\ = zi nil i = Z| /H n /cos['] i , 
<72 = Z2 m a = Z2 /Mn/cosfL . 



- + - 



COsPj cos p 2 y 

Pour un angle de croisement S = 90° , Texpression se simplifie en : 

a = 72 ni n (zi/cosPi +z 2 /sinPi). 
et le rapport d’engrenage, en supposant z\<z 2 devient : 

u = z 2 tz\ = (dj/dx) tanPi. 

Pour des angles de meme signe, les sens des helices sont identiques sur les deux roues. 



(22.21.3) 



22.7.1.3 CONDITIONS D’ENGRENEMENT 



Les conditions d’engrenement ne sont pas tout a fait semblables a celles de Tengrenage 
parallele a roues helico'idales. Dans la denture cylindrique helicoldale, les plans d’ action et de 
conduite sont tangents aux cylindres de base. Cette propriety reste conservee dans chacune 
des roues helico'idales a axes gauches : le cylindre de base sert de definition des conditions 
d’engrenement. Comine la somine des angles d’helices n’est pas nulle, les plans d’action ne se 
recouvrent pas. L'angle d’helice de base vaut : 

- pour le pignon 1 : tanPbi = tanpi cosat 1, 

- pour la roue 2 : tanpb 2 = tanp 2 cosa t 2 . 

L'angle de la ligne de contact, au point de contact B des deux lignes, mesure par rapport au 
plan de la cremaillere theorique d’epaisseur nulle placee entre les deux roues, se trouve par : 

- pour le pignon 1 : tanp B i = tanPi sina n , 

- pour la roue 2 : tanp B 2 = tanp 2 sina n , 

et Tangle entre les deux lignes de contact sur la cremaillere : 

9 = Pbi + Pb2- 

Cet angle est different de zero pour tout angle de croisement des axes different de zero. Le 
contact entre les deux dentures a lieu seulement en un point B. Le contact entre les flancs ne 
peut se trouver qu'aux points appartenant aux deux plans de conduite limites par les cercles de 
tete. Le lieu geometrique de ces points est la ligne de conduite de i'engrenage. 
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Figure 22.15 Lignes de contact entre les roues et la cremaillere a epaisseur nulle 
Plans de conduite et ligne de conduite de l'engrenage gauche 



Les points d’engrenement les plus eloignes des centres, situes dans les plans de conduite, sont 
G\ pour la roue 1, G 2 pour la roue 2. La ligne d’intersection GiG? entre les deux plans est la 
ligne de conduite : 

GlG 2 = ganl + gan2 = gal/C0SPl + g a2 /C0SP 2 . (22.2 1 .4) 

La largeur de dent tninimale pour chacune des roues se trouve a partir de la longueur de la 
ligne de conduite par : 

b\ min G\G2 SUlPbl et (^2 min GlG 2 sinpb 2 . 

Pour la denture selon nonne avec h a \ = /z a2 = m n et a n = 20° , les roues a dentures exterieures 
non deportees doivent posseder une largeur tninimale de (calculee entre la roue et la 
cremaillere) : 

b 1 min 5,5 / 'tin slttPbl et (^2 min 5,5 Hl n sinPb2. 

Finalement, alin d' assurer un engrenement correct et une tolerance de montage de 1 a 2 fois le 
module reel, la largeur pratique a prevoir pour les deux roues est b > 6 m n . 

Le rapport de conduite se definit a partir de la longueur de conduite cotnine suit : 

Sn G 1 CL^bn G 1 Cj 2 / (ft ffln COSCCn) £nl ^n2s (22.2 1 .5) 



avec : 



S n l GGl/pbn gan 1 /^bn Ct £n2 GG^P'on gan2/2hn- 



22.7.1.4 VITESSES DE GLISSEMENT 

La vitesse de glissement totale est la resultante de la vitesse de glissement le long du profil 
et de la vitesse de glissement le long de l’helice. Pour trouver ces composantes, il faut etudier 
le deplacement des deux roues par rapport a la cremaillere commune d’epaisseur nulle. 

1 . Vitesses circonferentielles des roues 

La vitesse circonferentielle sur les cylindres primitifs vaut : 

pignon 1 : v u i = coi d\!2 roue 2 : v u2 = co2 dd 2. 

Ces vitesses sont tangentes aux cylindres primitifs et perpendiculaires aux axes des roues. La 
vitesse nonnale au point de contact doit etre identique pour les deux roues et se trouve par : 

Vn = V U 1 COS Pi = V u2 COS p 2 . 
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Cette relation est aussi applicable aux dentures deportees, l’erreur commise etant acceptable. 
Comme les deux vitesses circonferentielles sont a directions differentes, les flancs glissent 
l'un par rapport a l'autre de : 

Vgie = v„i sinpj + v u 2 sinp 2 - (22.22. 1) 

Cette vitesse de glissement est l'une des composantes de la vitesse totale. 

2. Vitesse de glissement le long des profils 

Comme dans la denture helicoidale, le glissement des profds engendre egalement des 
vitesses de glissement sur les deux profils. La vitesse de glissement est maximale sur le cercle 
de tete du pignon 1. Comme cette vitesse est oblique dans l’espace, elle est projetees dans le 
plan des vitesses circonferentielles et sur la tangente au profil. Ces vitesses valent : 

- profil de la roue 1 : v g n = v u i g a i / (di/2), 

- profil de la roue 2 : v g i 2 = v u2 gn / (dfl). 

L'inclinaison de ces deux composantes peut se trouver par : 

tanyi = tanpi sina n , 
tany 2 = tanp 2 sina n . 





Figure 22.16 Vitesses de glissement composantes et resultantes 

3 . Vitesse de glissement resultante 

Les projections de ces vitesses selon l’helice et selon le profil de dent se decrivent par les 
deux soinmes : 

- composantes selon l'helice : v g ipi = v g i e + v g n sinyi + v g i 2 siny 2 , 

- composantes selon le profil : v g i a i = v g u cosyi + v g i 2 cosy 2 . 

Le module de la vitesse de glissement totale, intervenant dans le controle du grippage, se 
trouve simplement par : 

Vgiyi = {v 2 g i P i + v 2 g i a i} 0 ’ 5 . (22.22.2) 

La vitesse de glissement totale peut aussi se calculer sur le diametre de tete de la roue 2 au 
moyen de considerations semblables. 

4. Vitesse moyenne de glissement 

Pour determiner la puissance perdue et le rendement dans la transmission, il serait 
necessaire de soinmer les pertes partielles pendant l’engrenement. II est possible de simplifier 
le calcul en sommant separement les vitesses moyennes longitudinale et transversales. 

Vgl moy l ? g| L . + [(Vglyl " Vgie) V (Vgly2 - V g le) ]/[2(v g lyl V ? gly2 _ 2 V g i e )]. (22.22.3) 
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22.7.1.5 RECHERCHE DES DIMENSIONS 



Tres souvent, le nombre de dents du pignon et de la roue est donne et l’entraxe est fixe par 
l'implantation. Les angles d’helice des deux dentures sont a determiner. Les grandeurs 
connues initialement sont : 

- les nombres de dents : z\ et zi, 

- l’entraxe desire : a , 

- Tangle des axes : X. 

1 . Module reel approximatif 

Dans un premier temps, on admet Pi = = l /2 I. L'entraxe etant donne par la relation 

(2 1 .2 1 .3), le module reel approximatif vaut : 

m n = 2 a cosPi/(zi + zj) . 

Ce module est arrondi a un module selon la norme en vigueur. 

2. Angle d’helice 

La recherche de Tangle x = Pi s'effectue au moyen de Talgorithme de Newton-Raphson en 
introduisant une derivee numerique. La fonction vaut : 



f(x) = 0,5 m n [ri/cos(x) + zi/cosfX-x)] - a = 0. 

Une equation semblable peut se poser pour l’autre angle d’helice P 2 . Pour trouver Tangle x de 
cette equation transcendante, la methode numerique de Newton-Raphson peut s'introduire 
facilement : 

Xi+ I = Xi - f(x) lf(x), 

avec : f(x\) = \f(x \+ Axp - f(x i-Axp] / (2 Ax,). 

Le calcul est poursuivi jusqu'a atteindre la precision desiree. II existe habituellement deux 
angles qui satisfont cette relation, deux angles d’helice permettant de retrouver l’entraxe de 
Tengrenage. Pour obtenir le rendement maximal de Tengrenage, il faudrait choisir un angle 
d’helice sur la roue motrice valant : 



Proue motrice 



V2 (I + Pe ) , 



avec : p e angle de frottement equivalent. 

3. Exemple numerique de recherche 

Soit a trouver les angles d’helice pour un engrenage gauche dont les caracteristiques 
donnees initialement sont : 

zi = 15, Z 2 = 26 a =100 S = 70° . 

Le module reel approximatif vaut : m n = 2 100 cos35°/(15+26) = 3,9959 soit 4 mm. 

La methode numerique de Newton-Raphson est introduite pour resoudre le probleme des 
angles d’helice. L'angle initial introduit vaut Pi = 0,6 radian et la precision exigee est 0,001°. 
Le calcul pour 5 entraxes differents donne les resultats suivants : 



Entraxe a = 


100 


101 


102 


103 


104 


Angle Pi = 


0.616539 


0.571469 


0.538376 


0.511139 


0.487583 




35.325° 


32.742° 


30.847° 


29.286° 


27 . 936° 


Nb . iterations 


3 


4 


4 


5 


5 


Seconde possibility 
Angle Pi = 45.671° 


48.171° 


49.986° 


51.466° 


52.736° 
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Cet exemple demontre les particularites de cette recherche de dimensions : a entraxe, nornbre 
de dents et angle des axes imposes, les angles des helices primitives sont des grandeurs non 
finies. 

22.7.1.6 DEPORT DE DENTURE 

Le deport de denture permet d’adapter un engrenage gauche a un entraxe donne en partant 
d’angles d’helice nominaux finis et d'augmenter la capacite portante. L'entraxe a ’ de 
fonctionnement est donne par : 

a' = {d\ + c/ 2 ')/2, (22.23.1) 

avec : d\ = d\ cosa t i/cosa t r d{ = di cosa t 2 /cosa t 2 '. 

La recherche des coefficients de deport peut s'effectuer par voie iterative en partant des 
conditions geometriques sans deport de denture. Tout coniine pour la denture cylindrique 
pour laquelle l’entraxe varie par suite du deport, l’introduction du deport de denture dans 
l’engrenage gauche provoque une modification de Tangle des axes I. La methode proposee ici 
a ete developpee par W. Rohonyi [3.77]. Elle consiste a effectuer les pas suivants : 

1 . L'angle de pression apparent de fonctionnement est donne par Texpression : 

cosatf = [1 + (Z 2 /Z 1 ) cos|3i7cos[32’] (d\/2 a') cosafi. (22.23.2) 

Dans cette expression, les angles d’helice de fonctionnement pf et P 2 ' sont inconnus. 

2. La recherche de ces deux angles s'effectue par voie iterative en determinant succes- 
sivement : 

Rapport : ® = cosPi' / COSP 2 ', 

(dans la premiere iteration : pf = Pi et P 2 ' = P 2 ). 

Angles de pression : cosat T = (1 + Z 2 ® / zi) {d\/2 a') cosa t i, 

cosa t 2 ' = di cosa t 2 / (2 a' - d\ cosa t i/cosa t i'). 

Angles d’helice : tanpi' = tanpi cosa t i/cosa t i' , 

tanp2' = tanp2 cosa t 2 /cosa t 2 ' . 

Ces deux angles d’helice de fonctionnement sont a nouveau introduits dans Texpression du 
rapport ®. Le calcul est repete jusqu'a ce que la difference des angles d’helice entre deux 
iterations successives soit inferieure a 0,0001°. 

3. Coefficients de deport : 

La somine des coefficients de deport doit satisfaire Texpression : 

xi+x 2 = */2 [ z 1 (inva t i’ - inva t i) + z2 (inva t 2 ' - inva t 2 ) ] / tana n . (22.23.3) 
Les coefficients de deport x\ etx 2 sont attribues aux deux roues selon les criteres retenus. 

4. Autres dimensions particulieres : 

Entraxe de fonctionnement : a'= (d\ + d2)!2. 

Angle des axes : S'=Pi’ + P 2 '. 

5. Determination de toutes les dimensions geometriques de Tengrenage. 

Exemple numerique : 

L'engrenage gauche precedent est calcule pour un entraxe de fonctionnement a' = 102 
mm, Tangle d’helice nominal de la roue Pi etant choisi a 37°. L'utilisation de la methode 
proposee donne les resultats suivants : 

Angle d’helice de fonctionnement : Pi' = 37,7093° p 2 ' = 33,6105°. 

Angle des axes : 1' = 71,3 197° 

Somme des coefficients de deport : xi + X 2 = 0,642 . 
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Une autre possibility de conception consiste a ne pas modifier l’entraxe nominal afin de 
conserver la geometrie fondamentale, mais a prevoir une somine des coefficients de deport 
nulle, soit : x\ + X 2 = 0. 

22.7.1.7 EXEMPLE DE GEOMETRIE 

Soit a trouver les dimensions geometriques d’un engrenage gauche prevu dans les condi- 
tions suivantes : 

Angle des axes : 90°, 

Nombre de dents du pignon : 16, 

Nombre de dents de la roue : 27, 

Module reel 4 mm. 

En admettant meme angle d’helice pour les deux roues, soit 45°, l’entraxe nominal de cet 
engrenage serait : 

a = 4 [(16 + 27)/2]/cos 45°= 121,622. 

L'entraxe est adopte a : a’ = 122 mm. 

Tableau 22.6 

Reducteur a engrenage gauche a roues cylindriques helicoi'dales 



DIMENSIONS GEOMETRIQUES DE 


L' ENGRENAGE GAUCHE 


Grandeurs geometriques 


Pignon 1 


Roue 2 


Nombre de dents 


zi = 


16 


z 2 = 27 


Module reel 




m n = 


4.0000 


Profil de reference 


norme SN 215 520, type A 


Angle de pression reel 




a n = 


o 

O 

O 

CM 


Angle des axes nominal 




2 = 


90.0000 


Rapport d' engrenage 




u = 


1 . 6875 


Angle d'helice primitive 


Pi = 


44.3482 


P2 = 45.6518 


Module apparent 


™tl = 


5.5936 


m-^2 = 5.7223 


Entraxe nominal 




a = 


122.000 


Coefficient de deport 


xi = 


0.000 


X2 = 0.000 


Pas primitif reel 




Pn = 


12.5664 


Pas primitif apparent 


Ptl = 


17.5728 


Pt2 = 17.9772 


Pas de base apparent 


Pbtl = 


15.6609 


Pbt2 = 15.9452 


Pas de base reel 




Pbn = 


11 . 8085 


Angle de pression apparent 


atl = 


26.9749 


a t2 = 27.5055 


Angle de pression de f onctionnement 


a tl ' = 


26.9749 


a t 2 ' = 27.5055 


Angle d'helice de base 


Pbl = 


41.0609 


Pb2 = 42.2200 


Nombre de dents 


zi = 


16 


z 2 = 27 


Module reel 




m n = 


4.0000 


Profil de reference 


norme SN 215 


520, type A 


Angle de pression reel 




a n - 


o 

O 

O 

CM 


Angle des axes nominal 




2 = 


90.0000 
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Grandeurs geometriques 




Pignon 1 


Roue 


2 


Rapport d'engrenage 




u = 


1 . 6875 




Angle d'helice primitive 




Pi = 44.3482 


p2 


= 


45.6518 


Module apparent 




mtl = 5.5936 


m t2 


= 


5.7223 


Entraxe nominal 




a = 


122 . 


000 


Coefficient de deport 




xi = 0.000 


x 2 


= 


0.000 


Pas primitif reel 




Pn 


= 12 


.5664 


Pas primitif apparent 




ptl = 17.5728 


Pt2 




17 . 9772 


Pas de base apparent 




Pbtl = 15.6609 


Pbt2 


= 


15.9452 


Pas de base reel 




Pbn = 


11 . 8085 


Angle de pression apparent 




dpi = 26.9749 


a t2 


= 


27.5055 


Angle de pression de fonctionnement 


a t l ' = 26.9749 


a t 2 ' 


= 


27.5055 


Angle d'helice de base 




Pbl = 41.0609 


Pb2 


= 


42.2200 


Diametre primitif 




di = 89.497 


d2 


= 


154.503 


Diametre primitif de fonctionnement 


di' = 89.497 


d2 ' 


= 


154.503 


Diametre de base 




dbl = 79.761 


db2 


= 


137.039 


Diametre de tete non arrondi 




d a l = 97.497 


d a 2 


= 


162.503 


Diametre de tete arrondi 




d al = 97.500 


d a 2 


= 


162.500 


Diametre de pied approximatif 




dfi = 79.497 


df 2 


= 


144.503 


Hauteur commune de dent 




h ' = 


8.000 




Largeur de la denture 




bi = 25.000 


b>2 


= 


25.000 


Angle de pression de tete 




a a l = 35.1093 


a a2 


= 


32.5081 


Longueur partielle de conduite 




9nal = 10.265 


9na2 


= 


10.786 


Rapport de conduite partiel 




8 n l = 0.869 


e n2 


= 


0.913 


Rapport de conduite total 




£ n = 


1.783 






Inclinaison du contact 




CD 

CO 

CO 
\ — 1 

II 

\ — 1 
m 

CQ. 


Pb2 


= 


19.285 


Angle entre les lignes de contact 


cp = 


37.771 




Sens des helices sur les roues 


: 










Engrenage gauche a roues cylindriques 


: sens identique 






Profil de reference au taillage 


selon 


SN 215 520 








Saillie de l'outil : 


*aP* = 


1.25 








Vide a fond de dent relatif : 


c* = 


0.25 








Rayon de tete de l'outil : 


-RaP* = 


0.38 









22.8 EFFORTS SUR LES ROUES ET RENDEMENT 

La determination des efforts s'effectue sous les couples nominaux moteur et resistant 
compte tenu du frottement entre les dents. Les hypotheses introduites dans la determination 
des equilibres sont : 

- le point de contact se trouve au milieu des largeurs des roues, 

- le glissement s'effectue dans le sens de l'helice primitive de fonctionnement, 

- le frottement obeit a la loi de Coulomb. 

- les forces sont exprimees sur les cercles primitifs de reference. Si la denture est deportee, 
il suffit d’introduire dans les diverses expressions les diametres et angles de fonction- 
nement correspondant. 
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22.8.1 FACTEUR DUPLICATION DE LA CHARGE 

Les couples a transmettre entre les deux roues ne sont jamais invariables. Dans le controle 
de l’engrenage, il est necessaire d’introduire le facteur d’application de la charge K.\ defini 
pour les engrenages paralleles et concourants. Le tableau correspondant est aussi applicable 
aux engrenages gauches a defaut de renseignements plus detailles. 

22.8.2 FACTEURS DE CHARGE DYNAMIQUE 

Le comportement d'un engrenage gauche est different de celui des engrenages paralleles 
ou concourants. Les efforts dynamiques peuvent etre negliges dans la plupart des cas et les 
facteurs introduits valent : 

- facteur de charge dynamique AT V =1,0; 

- facteur de repartition longitudinale /f H p =1,0; 

- facteur de repartition transversale K\\ u =1,0. 

22.8.3 EQUILIBRE DES ROUES 

Soit l'une des roues de l’engrenage motrice, indice m, et l'autre roue entrainee, indice e. La 
puissance motrice etant designee par P m , la vitesse angulaire par eo m , le couple moteur se 
trouve par : 

M m = PJt o m . (22.24.1) 

Le diametre primitif (et de fonctionnement) etant d m , la composante tangentielle de la force 
totale sur la denture de cette roue se trouve par : 

F tm = MJ(dJ2). (22.24.2) 

1 . Equilibre de la roue motrice 

La roue motrice est en equilibre sous faction d’un couple moteur, d’une force spatiale 
provenant de faction de la roue entrainee sur la denture de la roue motrice et des reactions des 
appuis supportant f arbre. La force spatiale se decompose en trois composantes : 

- une composante tangentielle : F tm , 

- une composante radiale : F rm , 

- une composante axiale : F xm . 

La resultante de ces trois composantes est egalement la resultante de la composante normale 
entre dents F nm et de la force de frottement Fr opposee au glissement du flanc moteur par 
rapport au flanc entraine : 

F tm F nn "t F 5m F n m + Fr. 

En supposant la composante nonnale F nm connue, les autres composantes s'expriment par : 

-Fr p F n m , 

Ftm P nm coscx n cosp m p F nm sinp m , (22.24.3) 

Fun = Fnm sina n , (22.24.4) 

F X m F nm coscx n sinp m _ q F n m cosp m - (22.24.5) 

En mettant en evidence la composante normale et apres simplification trigonometrique, les 
composantes tangentielle et axiale peuvent s'exprimer par : 

F m = Fnm (C0SCt n /cOSp) COS(P m - p), 

Fxm = Fnm (cosa n /cosp) sin(p m - p). 

Le coefficient de frottement est relie a bangle de frottement par : p = tanp. 



-3.229 - 




Organes de transmission indirecte 




Figure 22.17 Couples, forces composantes sur les dents et vitesses angulaires 
Roue mo trice . M m , w m , F^ m , F rm , F xm 
Roue entrainee : M e , w e , F te , F re , F xc 

2. Equilibre de la roue entrainee 

La roue entrainee est en equilibre sous Taction d’un couple resistant, d’une force spatiale 
provenant de Taction de la roue motrice sur la denture de la roue entrainee et des reactions des 
appuis supportant l’arbre. La force spatiale se decompose en trois composantes : 

- une composante tangentielle : F te ; 

- une composante radiale : F re ; 

- une composante axiale : F xe . 

La resultante de ces trois composantes est egalement la resultante de la composante normale 
entre dents F ne et de la force de frottement Fr opposee au glissement du flanc entraine par 
rapport au flanc moteur : 

F tc F F re "F F xe - F n e F Fr. 

En supposant la composante nonnale F ne connue, les autres composantes s'expriment par : 

Fr U /'"ne U /' n m , 

Fte = F ne cosa n cospe - m Fne sinpe, (22.25.1) 

Fre = F ne sina n = Frm, (22.25.2) 

F xe = F ne cosa n sinpe + p F ne cospe. (22.25.3) 

En mettant en evidence la composante normale et apres simplification trigonometrique, les 
composantes tangentielle et axiale peuvent s’exprimer par : 

F te = F ne (cosa n /cosp) cos (pe + p) , 

F xe = F ne (cosa n /cosp) sin (pe + p). 
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Le coefficient de frottement est relie a Tangle de frottement par : p = tan p. Le couple resistant 
sur la roue entrainee se trouve par : 

M e = (d 2 /2)F te . (22.25.4) 

3. Relations entre les deux roues de I’engrenage gauche 

La force connue est la composante tangentielle sur la roue motrice et la composante 
recherchee est la composante tangentielle sur la roue entrainee. Cette derniere peut s'exprimer 
directement en fonction de la premiere par : 

F te = F tm cos(Pe + p)/cos(p m + p), (22.26. 1) 

et . F nm f n c F n Ct m (cosp/cos(Xn)/cos(p m - p). (22.26.2) 

En negligeant les autres pertes dans Tengrenage, le couple de sortie vaut : 

M e = [dll'!) F tm cos(Pe + p)/cos(p m + p). (22.26.3) 

Les composantes rectangulaires trouvees par ces relations permettent de trouver les reactions 
sur les paliers des arbres. 

22.8.4 PERTES ET RENDEMENT DE L'ENGRENAGE 

Le rendement mecanique de Tengrenage gauche est le rapport de la puissance de sortie a la 
puissance d’entree. II s'exprime d'une maniere generale par : 

Pmec tot F sortie/ F entree (4L C0) SO rtie/(4L 0) (entree- 

Coinme dans les engrenages a vis sans fin, la puissance perdue totale est la somme : 

E’p = F pz + F pp + F p o, (22.27.1) 

avec : 

F pz puissance perdue dans la denture, 

F pp puissance perdue dans les paliers, 

F p o puissance perdue a vide par brassage du lubrifiant. 

Les puissances perdues a vide F p o et dans les paliers F pp peuvent s'estimer par les relation 
donnees pour les vis sans fin. La puissance sur Tarbre de sortie devient : 

F e = F ra -F p , (22.27.2) 

et le couple sur Tarbre entraine : 

Me = Fe/co e = (F m - F p )/( 2 71 n e ). (22.27.3) 

1. Puissance perdue pour un angle S >50° 

La puissance perdue entre les flancs de dents provient essentiellement du glissement 
longitudinal des dents. Cette puissance peut se trouver par : 

Fpz = Pm F n Vgle = F e ( 1 - Tlpz), (22 .28 . 1 ) 

avec : 

F n selon (22.26.2), 

Vgie selon (22.22.1), 

p m coefficient moyen de frottement : 

acier / acier lubrifie p m = 0,05 a 0,10; 

acier / acier sec p m = 0,25 a 0,60; 

acier / mat.synth. sec p m = 0,20 a 0,40. 
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A partir de Tequilibre des deux roues, il est aussi possible d'ecrire : 

P P 7 - P m - P e Ct r)pz — P JPm~ (P JF lm)A / V[c/'-'ii m )- 

Or le rapport des vitesses circonferentielles vaut : v U e/v U m = cos(3 m /cos(3 e - Le rendement de la 
denture devient ainsi : 



cosa n cos P e - p sin p e cos(3 m 
cosa n cos P m + p sin p m cosp e ' 



(22.28.2) 



En simplifiant cette expression par cosa n cosp m cosp e et en remplapant p/cosa n par le 
coefficient de frottement equivalent q e , le rendement s'ecrit : 

_ l-p/cosa n -tanp e _ l-p e -tanp e (22 28 3) 

pz 1 + p/ cosa n -tan P m 1 + p e • tanp m 



Ainsi, la puissance perdue par frottement des flancs s'exprime par : 



pz 



P pz Pm- 



(22.28.4) 



1. Puissance perdue pour un angle X <50° 

La puissance perdue par frottement entre flancs se trouve a partir de la vitesse moyenne de 
glissement v g i moy (22.22.3) par : 

Ppz = |U m Fn Vgl moy. (22.28.5) 



22.9 CONTROLES DES ENGRENAGES GAUCHES 

Le controle des engrenages gauches a roues cylindriques est fortement simplifie. II 
consiste a determiner la pression supefficielle entre flancs engendree par le contact ponctuel, a 
estimer rechauffement provoque par le frottement et a trouver la contrainte de flexion dans le 
pied de dent surtout pour les roues a faible angle des axes. 



22.9.1 USURE PAR GLISSEMENT DES FLANCS 



La grandeur de controle de l'usure par glissement des flancs est la pression supefficielle au 
point de contact. Cette grandeur est comparee a une pression admissible dependant des 
materiaux des roues et de la vitesse de glissement. 



1 . Pression hertzienne entre les flancs de la denture 



Dans la determination de la pression hertzienne, les flancs en contact sont remplaces par 
deux cylindres de rayon p n i et p n 2 . L’angle entre les axes de ces deux cylindre correspond a 
Tangle entre les lignes d’engrenement, soit Tangle cp et la force normale est F n o produisant une 
surface de contact elliptique. La pression hertzienne se trouve par une relation semblable a la 
relation du chapitre 2, soit : 




F K 7 
nab 



(22.29.1) 



avec : 

F n0 force normale sur les flancs, cette force est calculee pour un engrenage sans 
frottement, 

K a facteur d’application de la charge, 

Z e facteur de conduite pour les engrenages gauches : 

Z e ={ l/s n } 0 ’ 5 , (22.29.2) 

a,b demi axes de Tellipse de contact. 
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Les rayons de courbure des cylindres de substitution se trouvent par : 

pni = (d\/2) sina t i/cosPbi, 

pn2 = (di/2) sina t 2/cosPb2- (22.29.3) 

La determination de la dimension de l’ellipse s'effectue au moyen des relations proposees sous 
La theorie developpee par Hertz. Les rayons de courbure correspondant valent : 

Hi ~ 00 f 12 = pnl F 21 ~ 00 f 22 = pn2, 

et Tangle cp vaut : 9 = Pbi + Pb 2 • 

Comine deux rayons de courbure sont infiniment grands, la recherche est poursuivie en 
calculant : 

- le rayon reduit : l/p n = l/p n i + l/p n 2 , 

- le module d’elasticite resultant : E = E res = 2 E\ Ef(E\ + £3 , 

2 1/3 

- la grandeur w est remplacee par : Zm = [3 (1 - v )/E\ , 

- la fonction : cos8 = p n {(l/p n i) 2 + (l/p n 2 ) 2 + 2 cos2cp /(p n i pn2)} 0 ’ 5 , 

- les deux facteurs q et soit a partir du tableau du chapitre 2 ou des relations approxi- 
matives, 

- les demi axes : 

a = ^Z M {^A^nopn} 173 et b = ^Z M {K K F a0 p n } m . (22.29.4) 

2. Pression limite 

La pression limite nominale p\\\- est donnee par des resultats d’essai de duree, le tableau 
suivant etant valable pour des engrenages gauches usuels. Elle est corrigee par un facteur de 
glissement. Ce facteur vaut : 

- pour I < 50° : Z G = {4/(2 + v g i moy ) 1/3 , 

- pour I > 50° : Z G = {4/(2 + v g i e )} 1/3 . (22.29.5) 

La pression limite pour Tengrenage s'exprime par : 

pm\m = Phv Z g . (22.29.6) 



Tableau 22.7 

Caracteristiques des materiaux a la pression superficielle 



Materiau 1 sur 


^res 




^HV 


Materiau 2 


[N/mm2 ] 


[mm2 /N] i/3 


[N/mm2 ] 


Acier bore / acier bore 


206000 


0,0235 


1700 1 


Acier durci / acier durci 


206000 


0,0235 


1400 1 


Acier durci / bronze 


150000 


0,0263 


1150 1 


Acier durci / fonte perlitique 


160000 


0,0257 


1150 1 


Acier ameliore / bronze 


145000 


0,0266 


1000 1 


Acier ameliore / fonte grise 


135000 


0,0272 


860 1 


Fonte grise / fonte grise 


110000 


0,0292 


750 1 


Acier / polyamide PA66 


5000 


0,0800 


20 a 40 s 


1 lubrifie s a sec 



3. Coefficient de securite 

Le coefficient de securite se trouve simplement par le rapport : 

Sh = pmiJpn = Puv Zc/pu. (22.29.7) 
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En regime permanent, le coefficient de securite doit etre au rnoins 1,0 et peut atteindre 0,8 
sous charge temporaire. 

22.9.2 LIMITES DE GRIPPAGE ET D'ECHAUFFEMENT 

Pour trouver les conditions de grippage et d’echauffement entre les flancs, il faudrait 
determiner failure de la temperature en fonction de la position du point de contact et trouver 
la temperature eclair coniine sur les flancs des roues cylindriques. 

1. Determination de la temperature eclair (temperature flash) 

Le principe de la recherche de la temperature eclair a ete presente pour les roues cylin- 
driques. La methode proposee ici est une simplification des relations developpees par H. Blok 
car les conditions exactes ne sont connues que pour des cas tres particuliers. La temperature 
integrate s'exprime par : 

9mt = (Shuile + Cl Ofla int) As + C 2 H S’fla int, (22.30. 1) 



avec : 

Ohuiie la temperature du lubrifiant, 



Cl 


une constante valant pratiquement : 


Ci = 0,7; 


A s 


facteur de lubrification : barbotage : 


A s =1,0; 




projection : 


A s =1,2; 


C 2 H 


constante experimentale : 


C 2H = 1,8. 



La temperature moyenne d’eclair peut se trouver par la formule : 

Oflaint = 1 10 {F n0 K A vul} 0 ’ 5 p B A G A e / (A Ca X Q ), (22.30.2) 

avec : 

F n o force normale sur la dent (sans frottement), 

K a facteur d’application de la charge, 

v u i vitesse circonferentielle sur la roue 1, 

p B coefficient de frottement, pratiquement p B = p. 

Le facteur geometrique AG se determine par : 

A g = (sinL /cosp 2 ) ( l/p n °’ 5 ) / [{A. sinPi } 0,5 + {A, cosPi tanp 2 } 0,5 ]. 

Le parametre de contact, dependant des dimensions de la surface elliptique deformee, vaut 
pratiquement : X = 2 £, r\ / 3. Le facteur de conduite se trouve par l'expression : 

A e = (l/s n 0 ’ 5 ) [1 + 0,5 g* (v g i y i/v g ie -1)], 
dans laquelle : g* = (g an i 2 + g an2 2 ) / (g an i 2 + g an i gani). 

Le facteur Ac a tient compte de la correction de tete du profil de la dent. II peut se trouver 
approximativement par les considerations suivantes, C a < C e ff : 

- depouille de tete : C e ff « F n0 K A / (h e ir c Y ), 

- largeur efficace : h e ff « 4 m n , 

- raideur totale : c g = 20 N/(mm pm), 

- facteur de depouille : Ac a =1+0,0155 s 4 max C a . 

Le rapport partiel de conduite est calcule comine suit : 

SI = Snl COS 2 Pbl S 2 = Sn2 COS 2 p b2 S max = MAX(Si OU S 2 ). 

Le facteur d’engrenement depend des rapports de conduite partiels, la roue 1 etant motrice : 

-sizi<z 2 sil,5si<s 2 alorsAQ = 0,6 sinon Aq=1,0; 

-sizi>z 2 sil,5s 2 >si alorsAQ=l,0 sinon Aq = 0,6. 
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2. Limite de la temperature et securite 

Si la vitesse de glissement est inferieure a 3 m/s , la securite au grippage ne doit pas etre 
absolument vcrifice. Le coefficient de securite est defini par le rapport : 

S S = 9sint/0int, (22.30.3) 

avec : 

Osint la temperature limite dependant du lubrifiant et des materiaux en contact. Cette 
temperature est relevee dans des machines d’essai de duree (FZG) sur des engrenages 
paralleles ou eventuellement hypo'ides. Le coefficient de securite devrait etre au moins 
Ss min 1,5. 

22.9.3 CONTRAINTE DE FLEXION DANS LA DENT 

Le calcul de la contrainte de flexion est un controle complementaire simplifie. Si Tangle 
des axes est inferieur a 25°, il est recommande d'effectuer un controle au moyen des relations 
valables pour les engrenages paralleles. La contrainte de flexion au pied de dent dans les deux 
roues se determine au moyen de la relation simplifiee suivante : 

a F ~ 1,5 F n o Ka / nia, (22.30.1) 

La contrainte de flexion limite dans la dent etant designee par of ii m , le coefficient de securite 
peut se donner par le rapport : 

Sf = CTf lim / CJ F . (22.3 1 .2) 

Le coefficient de securite minimal est : S? m i n = 2,0 . 

22.9.4 EXEMPLE DE CONTROLE MECANIQUE 

L'engrenage gauche precedent est a controler dans les conditions suivantes 

- puissance sur l’arbre 1 : Pi = 2,5 kW, 

- frequence de rotation n\ = 24 t/s, 

- facteur d’application de la charge K A = 1,25, 

- coefficient p = 8%, 

- huile ISO VG 100 a 60°C, lubrification par barbotage. 

Tableau 22.8 

Exemple de controle mecanique d'un engrenage gauche 



CONTROLE MECANIQUE DE L’ 


'ENGRENAGE GAUCHE 






Grandeurs 


Roue 1 


Roue 2 


Grandeurs generales 








Puissance d'entree 


Pi = 


2.500 


kW 


Puissance de sortie 


P 2 = 


2 . 107 


kW 


Rapport d' engrenage 


u = 


1 . 688 




Frequence de rotation en t/s 


o 

o 

■vT 

CM 

II 

\ — 1 
q 


n 2 = 


CM 

CM 

\ — 1 


Couple de torsion en m*N 


M E i = 16.579 


M t 2 = 


23.578 


Vitesse circonferentielle en m/s 


v u l = 6.748 


v u2 = 


6.903 


Coefficient de frottement de calcul 


lEn = 


8.0 % 




Rendement de la denture seule 


N 

II 


84.3 % 
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CONTROLE MECANIQUE DE 

Grandeurs 


L' ENGRENAGE GAUCHE 

Roue 1 Roue 


2 


Puissance perdue par brassage 




PpO 


= 


128.0 W 




Puissance perdue dans les paliers 




P PP 


= 


18.8 W 




Puissance perdue totale 




AP t 


= 


539.8 W 




Couple de sortie net 




M t2 net 


= 


21 . 936 


m*N 


Rendement global de 1 ' engrenage 




Pitot 


= 


78.4 % 




Forces composantes sur la denture 








(Pertes seulement par frottement 


des flancs) 








Couple moteur 


M t l 


= 16578 




Mt 2 = 


23578 


Composante normale 


F nl 


= 509.0 




F n2 = 


509.0 


Composante tangentielle 


F tl 


= 370.5 




F t2 = 


305.2 


Composante radiale 


F r l 


= 174.1 




F r2 = 


174 . 1 


Composante axiale 


F xl 


= 305.2 




f x2 = 


370.5 


Valeur des vitesses de glissement 


sur les 


flancs 








Glissement le long du flanc 




v gle 


= 


9.65 




Sur les profils 


vgll 


1.55 




v gl2 = 


0.40 


Inclinaison des vitesses 


n 


= 18.49 




Y2 = 


19.28 


Composante sur l'helice 




vglfil 


= 


10.28 




Composante sur le profil 




vglal 


= 


1 . 85 




Module de la vitesse 




vglyl 


= 


10.44 




Vitesse de glissement moyenne 




v glmoy 


= 


10.02 




Pression super ficielle sur la 


denture 










Force normale sur la dent (p = 0) 




F n0 


= 


551.3 




Rayon reduit au point B 




Pn 


= 


17.270 




Facteur d ' application 




Ka 


= 


1.25 




Facteur de conduite 




% 


= 


0.749 




Demi axe de 1' ellipse 




a 


= 


1.402 




Demi axe de 1' ellipse 




b 


= 


0.323 




Pression hertzienne 




PH 


= 


501.7 




Facteur de glissement 




ZG 


= 


0.700 




Pression nominate limite 




PHV 


= 


1150.0 




Pression limite 




PHlim 


= 


805.2 




Coefficient de securite 




% 


= 


1 . 60 




Temperature eclair 












Parametre de longueur 




X 


= 


1 . 958 




Facteur geometrique 




A G 


= 


0.145 




Facteur de conduite 




A e 


= 


0.780 




Facteur de glissement 




g* 


= 


1.026 




Facteur de lubrif ication 




A s 


= 


1.00 




Correction de tete en pm 




Ca 


= 


2 . 15 




Facteur de depouille 




A C a 


= 


1.00 




Facteur d ' engrenement 




aq 


= 


1.00 




Temperature eclair moyenne 




9fla int 


= 


OA 

CO 

O 

o 

n 




Temperature integrate 




Sint 


= 


229.9 °C 




Temperature limite 




&S int 




280.0 °C 




Coefficient de securite 




s s 


= 


1.22 
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CONTROLE MECANIQUE DE L ' ENGRENAGE GAUCHE 
Grandeurs Roue 1 Roue 2 



Contrainte de flexion dans le pied de dent 



Contraintes 


limites 


oil = 


650. 


.0 


012 = 


350. 


.0 


Contraintes 


de 


flexion Ac/Bz 


ofl = 


64 . 


. 6 


Of 2 = 


64 . 


. 6 


Coefficients 


de 


securite 


Spi = 


10. 


. 1 


Sf2 = 


5. 


.4 



Les resultats de ce controle montrent que la pression superficielle est admissible alors que 
le coefficient de securite au grippage est plus faible que recommande. 

Remarques complementaires : 

La temperature moyenne eclair limite peut se trouver approximativement en fonction de la 
viscosite du lubriliant. Les resultats experimentaux trouves dans la machine de test FZG au 
niveau de charge 10, couple test M T = 372,6 m'N permettent d’ecrire pour les engrenages 
gauches en acier : 



- temperature moyenne des masses : 


9mt * 0,23 M x + 80°C, 


(22.32.1) 


- temperature eclair : 


fiflaintT ~ 0,2 Mj (100/V4o) 0 ’° 2 , 


(22.32.2) 


- temperature limite : 


fis int ~ &MT +1,5 fifla int T- 


(22.32.3) 



Les materiaux utilises dans la conception des engrenages figurent dans le tableau 22.6. Les 
aciers au bore, avec une couche Fe 2 B monophase, donnent les meilleurs resultats. La rugosite 
de la roue la plus dure doit etre particulierement soignee sinon l’usure des flancs est tres 
rapide. La nitruration des flancs permet aussi d’ameliorer la tenue a l’usure. 

Pendant la periode de rodage, le point de contact B entre les flancs se transforme progressi- 
vement en surface de contact par l’effet d’usure, ce qui d’une part diminue la pression et 
d’autre part augmente les rayons de courbure. Le traitement par phosphatage en surface 
facilite le rodage et le choix d’une huile adequate pendant cette periode est vivement 
recommande dans les engrenages fortement sollicites. Les huiles et viscosites proposees pour 
les engrenages a vis sans fin sont aussi applicables aux engrenages gauches si aucune 
condition particuliere n’est imposee. Les huiles avec additifs E.P. evitent partiellement le 
grippage mais augmentent l’usure dans les cas defavorables. 

Finalement, la fabrication par taillage et par rectifiage de roues helicoidales n’est pas toujours 
possible du fait d’angles d’helice tres eleves. La mesure de la cote de controle W\ n’est pas 
toujours executable car les roues sont en general trop etroites. II faut alors utiliser des billes a 
placer dans les espaces fibres entre les flancs. 
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CHAPITRE 23 



EMBRAYAGES , COUPLEURS ET FREINS 



Cette partie de l’expose traite principalement des embrayages, de coupleurs et des freins, 
les liens souples et les quelques transfonnateurs de mouvements seront exposes dans les 
chapitres suivants. Les embrayages et les freins represented des elements de machines 
essentiels dans la technique de transmission des couples entre deux arbres. Les embrayages 
servent a modifier la frequence de rotation entre deux arbres principalement au demarrage, les 
freins a ralentir des masses en rotation ou en translation. 



23.1 CLASSIFICATION GENERALE 

Une classification generale des accouplements et embrayages est developpee dans les 
deux recommandations VDI 2240 et VDI 2241. Ces documents traitent principalement des 
elements dit rigides ou enclenchables (schaltbare Kupplungen), c'est-a-dire des embrayages a 
disques simple ou multiple transmettant les couples par frottement. 

23.1.1 CLASSIFICATION DES EMBRAYAGES SELON VDI 2240 

La classification, limitee a quatre niveaux, prevoit des sous-groupes a trois niveaux. Les 
proprietes des embrayages sont caracterisees par un numero d’ordre et cette systematique 
permet de decrire les fonctionnalites generates de ces elements de transmission. Les embraya- 
ges et les coupleurs se subdivisent en elements a : 

- commande externe, la transmission du couple ayant lieu par emboitement ou frottement, 

- commande par l'effet de la rotation des arbres, 

- commande par la valeur du couple a transmettre, 

- commande selon la direction de la transmission du couple. 

Le flux d’energie mecanique entre la partie menante et la partie menee peut s'effectuer suivant 
plusieurs principes : 

- par frottement : frottement d’adherence ou de glissement, 

- par action d’un fluide : regimes hydrodynamique ou hydrostatique, 

- par action electrique : electrodynamique, electrostatique ou magnetique. 

La figure 23.1 montre les diverses variantes recensees actuellement. 

23.1.2 CLASSIFICATION DES FREINS SELON LE MODE D'ACTION 

La classification precedente ne donne aucun renseignement sur le mode d’action des 
divers types de freins. Les freins peuvent se classer dans l'une des families suivantes : 

- freins a tambour comine par exemple les freins Simplex et Duplex, 

- freins a disque, couramment montes sur les vehicules routiers, 

- freins a cone, peu utilises dans la conception actuelle, 

- freins a ruban a action exterieure ou interieure, 

- freins multidisques, 

- freins a action electrique. 

Le comportement et l'utilisation des freins seront traites dans un sous-chapitre particulier. 
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Figure 23. 1 Systematique de la classification des embrayages et des coupleurs 



23.2 PROPRIETES DES EMBRAYAGES ET DES FREINS 

Les besoins en embrayage et freins s'etendent a tous les domaines industriels. Ces 
elements de transmission participent grandement a l'automatisation des processus de fabri- 
cation. Les proprietes generales se retrouvent dans les embrayages et les freins. La 
recommandation VDI 2241, feuilles 1 et 2, a pour but de decrire les divers termes utilises 
dans ces elements et de fixer les methodes generales de dimensionnement. 

23.2.1 MATERIAUX DE FRICTION 

Le temps de reaction, la grandeur et la capacite calorifique des embrayages et des freins 
dependent principalement de l'appariement des materiaux de friction. Le temps de reponse est 
fonction de failure du couple de frottement pendant la periode d’embrayage done de la pres- 
sion exercee et du coefficient de frottement. La discussion porte sur les appariements acier sur 
acier, acier sur bronze fritte, acier ou fonte sur garniture vegetale. 

23.2.1.1 COEFFICIENTS DE FROTTEMENT 

La valeur des coefficients de frottement depend des divers facteurs entrevus au chapitre 1, 
en particulier de la nature de l'appariement, de la geometrie des surfaces de friction, de l’etat 
de surface, de la pression, de la vitesse relative de glissement, de la temperature en surface et 
de la presence ou de l’absence de lubrification. Pendant la manoeuvre d’embrayage, le coeffi- 
cient de frottement de glissement est valable tant que le mouvement relatif existe entre les 
surfaces. Des que les surfaces ne glissent plus l'une par rapport a l’autre, la transmission des 
efforts s'effectue grace a faction du coefficient de frottement d’adherence. Dans les embraya- 
ges lubrifies, fentrainement des surfaces peut s'effectuer par frottement hydrodynamique. 
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Tableau 23.1 

Caracteristiques de frottement des surfaces pour disques d'embrayage 

(selon Recommandations VDI 2241, Feuille 2) 



Appariement 


Fonctionnement en 
milieu lubrifie 
Bz.f Fe . f Papier Ac . t 
/Ac /Ac /Ac /Ac . t 


Fonctionnement 
a sec 

Bz.f G . veg Ac . n 
/Ac Ft.g Ac . n 


Coefficient 

Frottement 


Coefficient de frottement 
de glissement p a 

Coefficient de frottement 
d' adherence pg ^ 

Rapport pg/p 


0.05 

0.10 

0.12 

0.14 

1.4 

2 


0.07 

0.10 

0.10 

0.14 

1.2 

1.5 


0.10 

0.12 

0.08 

0.10 

0.8 

1 


0.05 

0.08 

0.08 

0.12 

1.4 
1 . 6 


0.15 

0.30 

0.20 

0.40 

1.25 
1 . 6 


0.30 

0.40 

0.30 

0.50 

0.0 

1.3 


0.30 

0.40 

0.40 

0.60 

1.2 

1.5 


Caracteristiques 

techniques 


Vitesse de glisse't en m/s 
Pression maximale sur les 
surfaces de frottement N/mm^ 
Charge calorifique admissi- 
ble par manoeuvre J/mm^ 
Capacite de frottement 
admissible W/mm^ 

Debit d'huile de refroi- 
dissement mm^/mm^s 


40 

4 

1 

2 

1.5 

2.5 

0.1 

2 


20 

4 

0.5 

1 

0.7 

1.2 

0.1 

1 


30 

2 

0.8 

1.5 

1 

2 

0.1 

2 


20 

0.5 

0.3 

0.5 

0.4 

0.8 

0.1 

0.5 


25 

2 

1 

1.5 

1.5 

2 


40 

1 

2 

4 

3 

6 


25 

0.5 

0.5 

1 

1 

2 


Fluide 
f roid 


Huile sans additif et huile 
legerement additivee 

Huile fortement additivee 


® 


® 


® 

® 


® 

® 










Ac . t acier trempe 


Bz . f 


bronze fritte 










Ac . n acier nitrure 


Ft . g 


fonte grise 










Fe . f fer fritte 


G.veg garniture 


vegetale 







Pendant la periode d’embrayage, les surfaces actives des parties menante et mene glissent 
l'une par rapport a l'autre. La valeur des coefficients de frottement est supposee suivre exac- 
tement les deux lois de Coulomb citees au chapitre 1 : 

- en glissement : coefficient de frottement de glissement p, 

- au repos : coefficient de frottement d’adherence go- 

Le rapport de ces deux coefficients de frottement est donne dans le tableau 23.1 et caracterise 
le comportement de l'appariement : 

Rapport R = — = -^L . (23.1) 

P Pdyn 

Ce rapport vaut approximativement : 

Contact acier / acier : R^ = 1,8 a 2, 

Contact acier / bronze fritte : R^ = 1,3 a 1,5. 

Les coefficients de frottement reels dependent de la pression, de la vitesse de glissement et de 
la temperature des disques. Les figures 23.2 a 23.4 montrent cette variation dans le domaine 
d'utilisation des materiaux pour disques d’embrayage. 
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23.2.1.2 COMPORTEMENT DES APP ARIEMENT S 
1 . Appariement acier sur acier 

Les disques sont realises en acier trempe a coeur possedant une grande resistance a l'usure. 
Get appariement est destine au travail en milieu lubrifie. Lorsque le film liquide subsiste entre 
les disques, le coefficient de frottement et le couple enclenchables restent faibles. Des la 
rupture du film, l’accroissement brusque du coefficient de frottement provoque une montee 
rapide du couple enclenchable. Ce phenomene, particulierement sensible en commande 
manuelle, risque d’entrainer une acceleration excessive des masses et des a-coups sur les 
arbres. La pression moyenne ne devrait pas depasse 1 N/mrn 2 et la vitesse de glissement 20 
m/s. La figure 23.2 montre la variation du coefficient de frottement en fonction de la pression, 
de la vitesse de glissement des surfaces et de la temperature. L'usure reste faible si l'huile 
supporte les pointes de temperature. Par contre, des que la charge calorifique depasse la 
valeur admissible, l'usure va jusqu'au grippage et a la destruction des surfaces frottantes. 
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Figure 23.2 Coefficients de frottement : contact acier sur acier en milieu lubrifie (Ortlinghaus) 



2. Appariement acier sur bronze fritte 

La courbe decrite par le coefficient de frottement entre disques en acier et avec revetement 
de bronze fritte possede une allure beaucoup plus reguliere et progressive pendant la periode 
d’embrayage jusqu'au synchronisme des deux arbres. Get appariement convient pour le travail 
en milieu lubrifie et a sec. 

Travail en milieu lubrifie : Le rapport entre les coefficients de frottement d’adherence et 
de glissement est plus favorable que pour l’appariement acier/acier. La pression moyenne peut 
atteindre 3 N/mm 2 et la vitesse de glissement 40 m/s, voir le haut de la figure 23.3. 

Travail a sec : Le rapport entre les coefficients de frottement d'adherence et de glissement 
devient encore plus favorable. II se situe autour de 1,2 a 1,3. Par contre, la pression maximale 
ne devrait pas depasser 1 N/mm 2 et la vitesse de glissement 25 m/s, voir figure 23.3 en bas. 
Les garnitures en bronze fritte existent en plusieurs qualites pour fonctionner a sec ou en mi- 
lieu lubrifie. Les nuances prevues pour travailler en milieu lubrifie sont tres resistantes a 
l'usure. L'huile retenue dans les pores assure un refroidissement efficace. Le profil des disques 
et la bonne repartition du lubrifiant evitent l’encrassement des pores a haute temperature su- 
perficielle. Dans les qualites destinees au fonctionnement a sec, faction des elements 
autolubrifiants assure une repartition uniforme de la temperature en cas de surchauffe 
ponctuelle. 
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Figure 23.3 Coefficients de ffottement : appariement acier sur bronze fritte (selon Ortlinghaus) 



3. Appariement acier ou fonte sur garniture vegetale pour fonctionnement a sec 
La garniture vegetale, sans amiante, est prevue pour fonctionner a sec. Elle est fixee sur 
l’armature en acier, sous forme de segments ou de couronne, soit par rivetage, soit par collage. 
Le coefficient de frottement est eleve et le rapport R ^ reste favorable. La pression maximale 
ne devrait pas depasser 1 N/mm 2 et la vitesse relative 20 m/s. L'usure reste faible jusqu'aux 
temperatures superficielles de 150°C et augmente ensuite rapidement. Les garnitures 
vegetales actuelles pennettent d’atteindre, dans des conditions favorables, des temperatures 
critiques situees autour de 300°C. 




Pression moyenne en N/mm 2 Vitesse de glissement en m/s Temperature de surface en 'C 



Figure 23.4 Coefficients de frottement : appariement acier ou fonte sur bronze fritte (Ortlinghaus) 
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23.2.1.3 RESISTANCE A L’USURE 

L'importance de l’usure des disques depend du temps d’embrayage, de l'echauffement du 
materiau et de la nature du contre-disque. Elle reste modeste tant que la temperature reste 
dans les limites admissibles. Le refroidissement par un lubrifiant reduit l’usure. Le liquide doit 
etre amene le plus pres possible des surfaces en glissement. Le profd special avec rainures en 
spirale, radiales ou en gaufrage assure une bonne repartition du fluide et son evacuation vers 
l’exterieur. Les embrayages travaillant a sec doivent posseder une conception assurant une 
bonne dissipation de l’energie calorifique produite et empechant une usure exageree. 



23.2.2 PRESSION , VITESSE ET COUPLES 

Les relations entrevues au sous-chapitre 1.3.1 pour les butees planes sont applicables aux 
disques des embrayages et freins. Les hypotheses simpliilcatrices introduites etaient : 

1 . Hypothese 1 : pression repartie unifonnement sur la surface annulaire. 

2. Hypothese 2 : pression repartie hyperboliquement afin de simplifier l’expression du couple 
de frottement en introduisant le rayon de calcul egal au rayon geometrique moyen. 



23.2.2.1 PRESSIONS MOYENNE ET MAXIMALE 



Les dimensions du disque plan sont : 

d{ diametre interieur de contact du disque, 
d e diametre exterieur de contact du disque, 
F na force normale sur le disque, 

A d aire de contact sur le disque. 



La pression se trouve par : 

- Hypothese 1 : p = constante : 



- Hypothese 2 : d c = d moy : 



P = 



F na 

K-(d;-df)/ 4’ 
2 F 

_ na 

d { n-(d e -d i ) 



(23.2.1) 

(23.2.2) 



Dans cette seconde hypothese, la pression est maximale au diametre interieur et minimale au 
diametre exterieur. Si le rapport des diametres djd, = 2 , la pression maximale calculee au 
moyen de cette hypothese vaut p mAX = 1,5 fois la pression moyenne. Pratiquement, la pres- 
sion peut prendre des valeurs differentes suivant la forme des disques, les erreurs geometri- 
ques sur les surfaces, la valeur de la force normale, la presence ou l’absence de rainures. Une 
estimation exacte est excessivement difficile. 



23.2.2.2 VITESSES DE GLISSEMENT DES SURFACES 

La vitesse de glissement des surfaces portantes des disques depend de la difference des 
vitesses angulaires et de la distance a l’axe. En ecrivant coi la vitesse angulaire de la partie 
motrice et 002 la vitesse angulaire de la partie menee, la vitesse de glissement au point P, dis- 
tant de r = d/2, se trouve par la relation generale : 

Vgi = (coj - co 2 ) r = (coj - co 2 ) • d/2. 

Les vitesses de glissement maximale et minimale valent : 

^ ; gl max — (®1 ” ’ dJ2 et Vgj m j n — (C0j - co 2 ) • d^/2. 

Pratiquement, la recherche de la vitesse moyenne de glissement v g i c s’effectue sur le rayon de 
calcul r c = dJ2 : 
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v gi c = (<»i - co 2 )-r c = (g> 1 -(0 2 )-£-. (23.3) 

Le rayon de calcul se determine par : 

- Hypothese 1 : p = constante : r = ^ (23.4. 1) 

3 (r?- r ?) 3 {d 2 e -dl) 

- Hypothese 2 : d c = d moy : r c = . ( 23 .4.2) 

Le rayon de calcul, pour un une pression supposee constante et un rapport des diametres de 2, 
vaut r c = 1 ,04 r moy . Ce resultat montre qu'il est possible de definir la vitesse de glissement sur 
le rayon geometrique moyen. 



23.2.2.3 COUPLE DE FROTTEMENT 



II faut distinguer le couple de frottement pendant le glissement du couple de frottement au 
repos lorsque les vitesses angulaires des parties menantes et menees sont egales. Le premier 
couple est souvent nomine couple dynamique, symbole M s , et le second couple transmissible, 
symbole M ti . Les definitions selon VDI 224 1 pour les embrayages sont : 



Couple enclenchable M s : 

II est defini comrne etant le moment du couple agissant sur les arbres pour accelerer les 
masses en presence, a partir du glissement de l’embrayage et compte tenu du couple de 
charge, jusqu'a liaison complete des arbres menant et mene. 

Couple transmissible : 

Le couple transmissible ou couple statique se definit cornme le moment du couple de ro- 
tation applicable a l’embrayage sans que celui-ci commence a patiner. 



Ces deux couples peuvent se trouver par les expressions : 
- couple enclenchable : M s = p • r c ■ z • . 



d c „ 

= q- — z-F na . 


(23.5) 


d c „ 

= Vo~' z ' F ™- 


(23.6) 



Le rayon et le diametre moyens se calculent par les relations precedentes selon l'hypothese 
adoptee. Dans ces deux expressions, z est le nombre de surfaces actives transmettant un cou- 
ple. 



23.2.3 CINEMATIQUE ET DYNAMIQUE DANS LES EMBRAYAGES 

La recherche des dimensions d’un embrayage, a partir des divers elements d’un catalogue, 
fait intervenir obligatoirement une etude cinematique et dynamique de l’entrainement comple- 
te le plus souvent par un calcul de l'echauffement. La figure 23.5 montre a gauche la 
conception tres simplifiee d’un embrayage a plusieurs disques, dit embraye multidisque, avec 
z = 4 surfaces frottantes, les dimensions diametrales et la force normale appliquee sur les 
disques. 

23.2.3.1 TEMPS DE MANOEUVRE 

La figure 23.5 montre a droite le principe de la variation du couple sur un embrayage en 
fonction du temps et des conditions de manoeuvre. II est possible de definir les intervalles de 
temps suivants : 
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1 . Peri ode d’embrayage 

Retard de reponse t\ \ : 

C'est le temps ecoule entre Taction de Teffort de commande jusqu'au debut de la montee 
du couple. Ce temps correspond au temps mort de Tembrayage. 

Temps de mise en regime tn : 

C'est le temps ecoule entre le commencement de la montee du couple jusqu'a Tobtention 
du couple nominal enclenchable M s . 

Temps d’embrayage t\ : 

C'est la sonnne du retard en reponse et du temps de mise en regime : t\ = t n + Zj 2 . 

Temps de glissement p : 

C'est Tintervalle de temps pendant lequel existe le mouvement relatif des surfaces frottan- 
tes sous l'effet de la force de serrage. 

2. Peri ode de debray age 

Retard de reponse t 2 1 : 

C'est le temps entre la suppression de Teffort de commande et le commencement de la 
chute du couple par rapport a (ou du couple caracteristique M K ). 

Temps de debray age t 2 2 : 

C'est le temps de chute du couple apres la suppression de Teffort de commande jusqu'a 
Tobtention de 10% du couple caracteristique M K . 

Temps de liberation t 2 : 

C'est la sonnne du retard en reponse et du temps de debrayage : / 2 = C| + hi- 



f 



co, 



vT 









L-tr 






v7 



z = 4 surfaces 




Figure 23.5 Allure du couple en fonction du temps dans un embrayage 

23.2.3.2 ALLURE DES COUPLES PENDANT L'EMBRA Y AGE 

L'allure du couple transmis par Telement pendant la periode d’embrayage en fonction du 
temps doit etre simplifie afin de pouvoir trouver sa faille. Aux deux couples definis sous 
23.2.2.3 s'ajoutent les couples suivants : 

Couple de charge M L : 

Le couple de charge est defini coinme le moment du couple agissant cote mene de Tem- 
brayage. Sa valeur est egale a la sonnne de tous les moments de force et couples appliques sur 
l’arbre mene. 

Couple a vide M r : 

Le couple a vide ou residuel se dcfinit coinme le moment du couple transmis par Tem- 
brayage dans la position debrayee. 
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Couple d’acceleration M a : 

Le couple d’acceleration, ou de deceleration dans le cas d’un couple negatif, est la gran- 
deur dynamique imprimant ['acceleration des masses en rotation de la vitesse angulaire eo; a la 
vitesse angulaire co j. 

Couple caracteristique M K : 

L'allure du couple sur l’embrayage, releve experimentalement, est remplace par une varia- 
tion simplifiee composee de deux segments de droite : une montee lineaire du couple de zero 
jusqu'au couple caracteristique suivi d’un couple constant. L'aire de la surface sous le compor- 
tement simplifie devrait etre egale a celle de la surface reelle. Le couple caracteristique Mk 
peut alors se lire directement sur le graphique. Le couple caracteristique M K est habituelle- 
ment inferieur au couple transmissible M iv 

Couple synchrone M syn : 

C'est le couple pouvant intervenir momentanement en fin d’embrayage. 

Couple moteur M A : 

C'est le couple introduit sur l’arbre menant. 

23.2.3.3 RELATIONS DYNAMIQUES DE BASE 

Sous l’effet des divers couples, en particuber du couple dans l’embrayage M K , les parties 
menantes et menees modifient leurs vitesses angulaires. Ces variations de vitesse dependent 
egalement de l'inertie des pieces en rotation. Designons par : 

Ja moment d’inertie de toutes les masses reduites sur l'arbre menant, 

,J\ moment d’inertie de toutes les masses reduites sur l’arbre mene. 

La reduction des masses s'effectue suivant la methode developpee au chapitre sur la 
dynamique des systemes. 

Sur l’arbre menant, le couple provoquant la variation de vitesse vaut : Ma - Mk et sur l’arbre 
mene : Mk - Ml. Les deux relations dynamiques de base s'ecrivent alors : 

- arbre menant : M A - M K = J A • a b 

- arbre mene : M K - M L = J, a 2 . 

La figure 23.6 montre schematiquement les trois composants de l’entrainement. 

23.2.3.4 DYNAMIQUE DE L'EMBRA Y AGE A COUPLES CONSTANTS 

Pour simplifier l’etude dynamique, les couples moteur M A , caracteristique dans l’em- 
brayage Me et de charge M L sont supposes constants pendant l’intervalle de temps A Les vi- 
tesses angulaires au moment de l’embrayage valent : 

- sur l'arbre menant : coio, 

- sur l’arbre mene : 0020 , 

- vitesse angulaire en fin d’embrayage : co syn . 

Comine les couples et les inerties sont constants, les accelerations angulaires le sont aussi. Les 
relations generales deviennent : 

CO Qvn CO i n 

- sur l'arbre menant : M A - M K = J A • a , = — — J A . (23.7. 1) 

h 

- sur l’arbre mene : M K - M L =J L -a 2 = — — — • J L . (23 .7.2) 

h 
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Apres elimination de la vitesse angulaire synchrone de ces deux relations, il est possible d’ex- 
prirner : 

1 . le temps de glissement pour un couple caracteristique donne : 



h ~ 



Cas particulier : pour M A = M K : 



■Ko ® 2 o)- 



h ~ 



J, 



M k -M l 



•(®10 C0 2 o)- 



2. le couple caracteristique M K pour un temps de glissement donne : 

- + 



M _ 03 10 C0 20 



+^L 






Jl m a +^ — m t 



Ja +Jl 



Ja +^l 



3. la vitesse angulaire co syn commune au synchronisme : 



°Lyn = 



(M k M l )J a (o 10 (M a M k )J l c o 20 
( M k - )J A - ( M A - M k )J | 



(23.8.1) 



(23.8.2) 



(23.8.3) 



Cas particulier : pour M A = M K , la vitesse synchrone vaut : co syn = co 10 . 

Dans ce cas simplific, la representation du couple dans l’embrayage se reduit a un rectangle de 
base h et de hauteur Mk. La figure 23.6 montre au centre la variation lineaire des vitesses 
angulaires pendant l’intervalle de temps fi- 




Figure 23.6 Ensemble simplifie et variation des vitesses angulaires 



23.2.3.5 DYNAMIQUE DE L'EMBRAYAGE AVEC MONTEE DU COUPLE 



Contrairement a la representation de la figure 23.6 a droite ou la variation des vitesses 
angulaires des arbres rnenant et rnene tient cornpte de tous les effets des couples, l’etude est 
simplifiee en supposant une frequence de rotation constante sur l'arbre moteur. Le couple 
rnoteur M A est adrnis egal au couple caracteristique M K . Le temps de glissement des surfaces 
de l’embrayage se trouve alors par l’expression : 



C — 



^lC^IO ®2o) C 
M k -M l 2 



M l 

— - + 1 . 



(23.9) 



Le couple Mk varie lineairement pendant l’intervalle de temps tu de zero a sa valeur nomi- 
nale. II serait egalement possible de trouver les vitesses angulaires en fonction du temps : va- 
riation tout d'abord quadratique, puis lineaire jusqu’a la vitesse synchrone. 
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23.2.3.6 CHARGE THERMIQUE 



Le glissement des surfaces portantes pendant l'embrayage engendre une perte d’energie 
mecanique, celle-ci se transfonnant en energie calorifique. Le travail produit par le couple 
caracteristique M K , suppose constant pendant l’intervalle de temps h, se trouve par sommation 
des travaux elementaires provoques par le frottement. 

t=t 3 t 3 

W lr = J M k • dcp = J M k ■ Aco 12 • d t. 

1=0 o 



avec : 



f 

Aco 12 = (co io — co 20 ) ■ 1 

V 



l 3 J 



L'integration de cette relation donne le travail de frottement et l’energie calorifique produite, 
soit en rcmplacant le temps t 3 par son expression : 



t 1 

= Q = ■ (co jo — k> 20 ) • = — • (co jo — co 20 ) 



A A. 



f i Mr ) 




f. M. \ 




• J A + 




v 




V 



(23.10.1) 



•Jj 



La puissance perdue par frottement ou la puissance calorifique produite varient lineairement 
avec le temps. La puissance maximale vaut : 

max = Qraax = ' (®10 “ C0 2o)- 

Si Ton tient compte du temps de mise en regime tu et d'une vitesse angulaire constante pour 
l’arbre menant, l’energie calorifique produite vaut : 

= Q- T ’(®10 _C0 2 o) "f 7 y , 7 , +T '( C0 10 _C0 2 o)'fi 2 ' M L . (23.10.2) 

2 1 - M l / M k 2 

Cette energie calorifique doit s'evacuer vers l’exterieur de l’embrayage. 



23.2.3.7 CAPACITE CALORIFIQUE DE L'EMBRAYAGE 

La capacite calorifique d’un embrayage a frottement ou d’un frein depend directement des 
facteurs suivants : 

- energie absorbee a chaque manoeuvre : W&, 

- frequence des manoeuvres, 

- temps d’embrayage : t s , 

- temps de repos entre deux manoeuvres : to, 

- periode d’embrayage ou de freinage : t z = t s + to, 

- dissipation calorifique. 

Afin de limiter l’energie mecanique transformee en energie calorifique, il faut restreindre les 
masses a accelerer et rechercher l’endroit le plus propice pour le montage de l’embrayage. La 
dissipation calorifique joue un role de premier plan. L'evacuation de la chaleur produite a fair 
ambiant est facilitee par des ailettes de refroidissement (embrayage monodisque a commande 
pneumatique). Le travail d’embrayage admissible Rfradm est l’energie maximale produite dans 
l’embrayage ne provoquant aucune surcharge thermique. Cette caracteristique peut se trouver 
soit graphiquement a partir de la courbe limite IV | r adm = Q a( | m = /(Ah) soit numeriquement a 
partir des deux grandeurs thenniques (Q v et Sm- 

Q*.=Qe{ (23.10.3) 

avec : Qe travail d’embrayage admissible pour enclenchement unique, 

Ah nombre d’embrayages pendant un temps donne, generalement par heure, 



- 3.249 - 




Organes de transmission indirecte 



Sm valeur caracteristique de la frequence d’embrayage, 

point de concours des deux asymptotes sur la courbe caracteristique. 




Figure 23.7 Energies absorbees dans un embrayage 
Energie admissible par manoeuvre en fonction de la frequence de manoeuvre par heure 



La courbe caracteristique, donnee par les fabricants d’embrayages, est une representation 
doublement logarithmique. Elle est influencee par : les conditions de refroidissement, la vi- 
tesse de glissement initiale, le genre de service, le choix de la partie menante, le rapport des 
temps de commande 8 = tjt 7 . 

L'indice calorifique d'un embrayage multidisque, nominee egalement charge calorifique ad- 
missible, s'applique a un embrayage utilise periodiquement avec possibilite de refroidissement 
entre deux enclenchements. Get indice depend du materiau de friction et de la capacite d’eva- 
cuation de la chaleur. La capacite calorifique specifique est egale a l’energie absorbee par 
heure et par unite de surface de friction, q a d m exprimee en kJ/cm h. Les valeurs admissibles 
sont : 



- Appariement acier / acier et lubrification : par barbotage q M \ m = 1,3 a 1,7 kJ/cm 2 h, 
temperature maximale : 200 a 250°C par circulatioru/ a{ i m = 1,7 a 2,1 kJ/cm 2 h. 



- Appariement acier / bronze firitte : 

temperature maximale : 500 a 600°C 

- Appariement acier / garniture vegetale : 

temperature maximale : 250 a 300°C 



sec 

lubrifie 

monodisque 

multidisque 



q a &m = 2 kJ/cm 2 h, 
q a dm = 10 a 30 kJ/cm 2 h. 

q a &m =10 kJ/cm 2 h, 
q a im =15 kJ/cm 2 h. 



23.3 CARACTERISTIQUES TECHNIQUES DES EMBRAYAGES 

Les embrayages peuvent se classer suivant leur conception interne ou selon le mode de 
commande externe. Le choix du mode de commande le mieux adapte a une implantation don- 
nee depend de plusieurs facteurs : fluides de commande a disposition, temps et precision de 
reponse requise, possibilite de commande a distance, automatique ou programmable, caracte- 
ristiques particulieres desirees. De plus, la valeur de la force nonnale sur les disques, absente 
ou presente, sans action exterieure permet de differencier deux modes de fonctionnement : a 
enclenchement ou a declenchement. 



-3.250 - 



23. Embrayages, coupleurs et freins 



23.3.1 TAILLE DES EMBRAYAGES D'APRES CATALOGUE 



Les catalogues des divers fabricants contiennent chacun des methodes differentes de di- 
mensionnement et de choix des embrayages. Les relations fondamentales sont le plus souvent 
fortement simplificcs et numeriques a fin de faciliter la recherche de la taille. 



23.3.1.1 TAILLE A PARTIR DU COUPLE NOMINAL 



Le couple nominal de la machine motrice se calcule par la relation generale : 




co 

avec : P la puissance nominale a transmettre, 
co la vitesse angulaire de l’arbre menant. 

II faut tenir compte de la variation de couple dans les parties motrice et receptrice. Les irregu- 
larites de couple et les a-coups ne doivent pas provoquer de glissement des surfaces apres la 
manoeuvre d’embrayage terminee. Pour faciliter la recherche du couple de calcul, les catalo- 
gues introduisent un coefficient de securite ou un facteur de service. Le couple de calcul, cor- 
respondant au couple caracteristique, se trouve alors par : 



CO 



(23.11.1) 



Le facteur de service f s pour les embrayages peut se lire dans le tableau 23.2. 



En regie generale, seul le couple caracteristique doit entrer en ligne de compte pour le choix 
de l’embrayage. Le couple caracteristique doit etre constamment superieur au couple applique 
sur l’entrainement pendant la periode d’embrayage. Pour permettre une acceleration accepta- 
ble des masses a entrainer, le couple de charge M L devrait atteindre seulement 30 a 50% du 
couple caracteristique M K . 



23.3.1.2 CHOIX A PARTIR DE CAS PARTICULIERS D’ENTRAINEMENT 



La recherche de la taille de l’embrayage se simplific dans les conditions suivantes. 

1. Temps exige d’acceleration C 

En supposant un couple caracteristique constant pendant cet intervalle de temps et en l'ab- 
sence de couple mene, le temps d’acceleration se trouve par : 

, _ Aa '(k'io _co 2 o) 



M v 



(23.11.2) 



En presence d’un couple resistant M L , l’intervalle de temps devient : 



_ ^LA'C^IO m 2 o) 

m k -m l 



(23.11.3) 



avec : J la moment d’inertie total de l'entrainement : J la = J a + J l- 

Le temps total a partir du signal enclenche jusqu'a la vitesse de synchronisation est la somine 

de t\ \ et de h selon figure 23.5. 

2. Energie mecanique d’enclenchement 

2.1 Energie statique pure lf s tat = 

Si la somine des moments d’inertie des parties menante et menee est negligeable, le couple 
de l’embrayage sert seulement a vaincre le couple de charge M L . En supposant un couple 
caracteristique variable, l’energie mecanique a produire sera : 
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Tableau 23.2 

Facteur de service / s pour les embrayages (selon Ortlinghaus) 





Machines motrices 


Moteurs electriques 

Turbines, transmissions 
Moteurs a > 2 poistons 


Moteurs a 2 cylindres 

Moteurs a gaz 
Machines a vapeur 


Moteurs 

a 

un seul cylindre 


Machines receptrices 


Facteur de service f s 


Generateurs, transporteurs a chatne, compresseurs centrifuges, 
Sableuses, machines textiles, installations de manutention, ventilateurs, 
Pompes centrifuges 


1.5 


2.0 


2.5 


Ascenseurs, elevateurs a godets, fours rotatifs, devidoirs, mecanismes de 
Roulement pour grues et chariots, tambours de refroidissement, treuils, 
Agitateurs, cisailles, machines-outils, machines a laver, metiers a tisser, 
Agitateurs, cisailles, machines-outils, machines a laver, metiers a tisser, 
Presses a briques 


2.0 


2.5 


3.0 


Pelles mecaniques, foreuses, presses a briquettes, ventilateurs de mine, 
Melangeurs de caoutchouc, appareils de levage, broyeurs a meules, pompes 
a pistons, tambours d rouler, vibrateurs, broyeurs a tube 


2.5 


3.0 


3.5 


Compresseurs a pistons, scies alternatives, presses, calandres a papier, 
Trains de rouleaux, tambours de sechage, melangeurs a cylindres, 
Broyeurs a ciment, centrifugeuses 


3.0 


3.5 


4.0 



^stat = £?stat = ^L ' (®10 ' ro 2 o) ' hi- (23.11.4) 

2.2 Energie dynamique pure W dyn = Q dyn 

Si le couple resistant est negligeable, voire nul, l’energie mecanique introduce est trans- 
formee partiellement en energie cinetique et l’energie dynamique se trouve par : 

^dyn = Qdyn = ^ 2 (®10 ' oi 2o)^ ' ^L- (23.1 1.5) 

Les catalogues font rarement la distinction entre les divers moments d’inertie de masse. 

2.3 Energies statique et dynamique W fr = Q 

Dans le cas general, la charge thermique se trouve par l'expression globale donnee prece- 
demment : 

Ihfj. = 0 = — (cOio - co 20 )Ti 2 -M L +— (cOio -co 20 ) •- 7 . , 'J'l- (23.11.6) 

2 2 1 - M l / M k 

2.4 Choix de l’embrayage en fonction de la charge thermique 

La charge thermique etant connue, le graphique doublement logarithmique du travail 
d’embrayage admissible en fonction du nornbre d’embrayages par heure et du rnodele adopte 
permet de controler la justesse du choix. Si l’embrayage travaille a une vitesse angulaire su- 
perieure a la vitesse limite admissible, il faut encore calculer l’energie produite par le couple 
residuel : 

W r = M r - (to - co lim ) • At, (23 . 1 1 .7) 

avec : At intervalle de temps pendant lequel l’embrayage n’est pas enclenche. 
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23.3.2 EMBRAYAGES MONODISQUES 

Cette famille d’embrayages est caracterisee par un disque unique transmettant le couple 
sur les deux surfaces actives. Les avantages de cette disposition sont : bonne evacuation de 
l’energie calorifique produite, peu de collage des surfaces, ajustement precis du couple. La 
plupart de ces embrayages transmettent le couple en mode desactive, la commande de 
debrayage etant mecanique ou hydraulique. 

23.3.2.1 EMBRAYAGES DE VEHICULES 

Les embrayages monodisques se trouvent places entre le moteur et la boite de vitesses. II 
est necessaire d'assurer une mise en rotation progressive de l’arbre mene et la possibility de 
changer le rapport des vitesses en marche. Lie au moteur, l’embrayage doit pouvoir tourner 
jusqu'a 120 a 150 t/s et son centre de gravite doit coincider exactement avec l'axe de rotation 
afin d’eviter tout effet de balourd. Les embrayages a disque unique equipent la plupart des 
vehicules. Ils se composent d’un disque muni de garnitures sur les deux faces, d’un plateau 
porte par une cloche fixcc au volant du moteur, de ressorts produisant l'effort normal et d'une 
tringlerie de debrayage. Le plateau et le volant possedent deux surfaces de glissement parfai- 
tement dressees et polies. La liberation des surfaces est obtenue par deplacement de la butee 
de debrayage commandee par un levier a fourche. 

L'embrayage doit a tout instant pouvoir transmettre le couple maximal du moteur et son 
couple de frottement doit etre superieur a cette valeur. 




Figure 23.8 Embrayages de vehicule : principe de fonctionnement, vues eclatees de deux conceptions 

23.3.2.2 EMBRAYAGES MONODISQUES INDUS TRIELS 

La commande des embrayages monodisques industriels s'effectue le plus souvent par 
l’intermediaire d’un coulisseau annulaire. Les disques sont equipes de garniture vegetale et la 
force normale est produite par des ressorts helicoidaux, a rondelle ou a membrane. L'utilisa- 
tion des forces normales d'action et de reaction et d’une transmission par denture compense 
toute composante axiale sur les moyeux. 

23.3.2.3 EMBRAYAGES MONODISQUES A COMMANDE ELECTRIQUE 

1 . Definitions pour les commandes electriques 

Les definitions utilisees dans la commande electrique des embrayages et des freins sont 
tres souvent basees sur la prescription VDE 0580. Le temps de declenchement est l'intervalle 
de temps qui s'ecoule entre l'instant de coupure de la tension d’excitation et l’instant ou le 
couple Mu tombe a 10% du couple dynamique. Le couple dynamique M s est le couple qui 
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intervient en cas de patinage; il est fonction du coefficient de frottement p. Le couple statique 
Ma est le couple applicable sur l’embrayage sans qu'il se produise de patinage. Le couple 
residuel M r est la valeur maximale du couple persistant apres la coupure de l’alimentation 
electrique a la temperature de fonctionnement, voir la figure 23.9. 




t 2 Temps d© declenchement 
t 3 Temps de patinage 



Figure 23.9 Definition et variation des couples dans les embrayages a emission de courant 
et a manque de courant selon VDE 0580 (cliche ZF) 

La figure 23.9 represente a gauche Failure du couple a l’enclenchement suivi d’un declen- 
chement. Apres le retard t\\, le couple dynamique M s prend naissance pendant le temps tu- Le 
couple d'acceleration Ms - Ml est tel que les parties menante et rnenee sont en synchronisme 
apres l’intervalle de temps fi. Le couple atteint un court instant le couple statique Mq avec 
coefficient de frottement p 0 , puis tombe a la valeur du couple resistant M L . 

2. Description d' embrayages monofriction ZF 

Les embrayages monofriction, fabriques par la finne ZF (Zahnradfabrik Friedrichshafen), 
sont concus sans bague collectrice. Leur avantage reside dans la double traversee du disque 
d’armature par le flux magnetique, la force d’attraction etant utilisee a deux reprises. Les deux 
surfaces de frottement sont en metal et ces embrayages repondent aux nonnes de protection 
de l’environnement. Ils peuvent travailler a sec ou lubrifie. En fonctionnement a sec, ils sont 
insensibles a l’encrassement par l'huile ou la graisse. Le couple est transmis, sans jeu radial, 
par une membrane metallique reliee cote frontal au disque d’armature en trois ou six points 
selon le modele. Deux versions sont a disposition. 

2.1 Version a emission de courant 

Ces embrayages (et freins) fonctionnent sous une tension continue de 24 V. Lorsque la 
bobine est excitee, il y a fonnation d'un champ magnetique engendrant une force d’attraction 
qui agit sur le disque et l’armature. La membrane elastique autorise la course de l’armature 
dans le sens axial. Lors de la coupure de l’alimentation de la bobine, elle provoque la separa- 
tion rapide et complete des surfaces de friction en annulant tout couple residuel. 

2.2 Version a aimantation permanente 

Un aimant permanent provoque une force d’attraction agissant sur le disque d’armature. Il 
y a embrayage par manque de courant. La bobine excitee, alimentee sous un courant continu 
de 24 V, produit un champ s'opposant a celui de l’aimant permanent et annule ainsi Faction de 
la force d'attraction. La membrane elastique provoque alors la separation rapide et complete 
des surfaces de friction. Tant que la bobine est excitee, l’embrayage reste en position 
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debrayee. Si l'alimentation fait defaut, le champ de l’aimant permanent provoque de nouveau 
le rapprochement des surfaces. L'inversion de polarite effectuee pour renforcer le champ de 
l'aimant est admissible. Cela permet de raccourcir le temps d’enclenchement et d'augmenter 
les couples de 30 a 40%. 




Plaque de fixation 
Culasse magnetique avec bobine 
Ugne de flux magnetique 
Membrane m6tallique 



Dlsque d'armature 

Rotor ou moyeu avec dlsque 
conducteur du flux mognetfque 



Embrayage 6 emission de courant 




Culasse magnetique 
Almant permanent 
Disque d'armature 
Membrane metalflque 
Rotor 

Bobine non exclt6e 



Embrayage a aimantation permanent© 



Figure 23.10 Embrayages monoffiction a emission de courant et a aimant permanent (selon ZF) 

3. Reglage des temps de manoeuvre 

3.1 Temps d’enclenchement 

Lors de l’enclenchement, le courant et la force d’attraction du champ magnetique croissent 
suivant une loi exponentielle. II est possible de reduire le retard tu en reduisant la constante 
de temps. L'excitation rapide ou la surexcitation s'y pretent parfaitement, figure 23.11 a 
gauche. 

3.2 Temps de declenchement 

L'allure du courant obeit egalement a une loi exponentielle. Seule la contre-excitation 
permet d’atteindre un temps de declenchement tres court, figure 23.1 1 a droite. 

3.3 Isolation magnetique 

Pour les embrayages et freins a aimant pennanent, il importe de tenir compte des flux de 
fuite. Ces flux risquent d’empecher le debrayage de l’embrayage ou le desserrage du firein a la 
tension nominale. II est recommande de fabriquer toutes les parties d'accouplement en mate- 
riau amagnetique. 

Les fabricants d’embrayages a commande electromagnetique proposent divers schemas elec- 
triques permettant d’atteindre les temps d’enclenchement desires. 





Figure 23.1 1 Allure du courant dans le temps d'enclenchement et de declenchement 
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23.3.3 EMBRAYAGES MULTIDISQUES 

Les embrayages multidisques appartiennent aux elements classiques de liaison entre des 
arbres menant et rnene. L'obtention de la force nonnale sur l'empilage de disques s'effectue 
par commande mecanique, hydraulique, pneumatique ou electrique. 

23.3.3.1 DISQUES 

Les disques disponibles de catalogue, comine chez le fabricant Ortlinghaus, existent en 
plusieurs appariements standard : acier/acier, acier/garniture frittee, acier/molybdene, 
acier/garniture vegetale, fonte speciale/garniture vegetale. Ces disques sont equipes de crans 
ou de dentures afin d’assurer la transmission du couple des disques vers les arbres menant et 
rnene. Ils permettent d’adapter la transmission aux imperatifs mecaniques rencontres dans la 
pratique. Les disques plans presentent quelques difficultes lors de l’embrayage et du 
debrayage. A l’embrayage, le couple de frottement a tendance a augmenter brusquement et au 
debrayage, les disques restent codes les uns contre les autres. Les fabricants offrent des solu- 
tions a ce genre de probleme en prevoyant : des ressorts intermediaries, des disques ondules 
(disques Sinus chez Ortlinghaus), etc. Le choix de l’appariement depend egalement du milieu 
ambiant : fonctionnement avec lubrifiant ou frottement a sec. En fonctionnement a sec, il se 
produit une usure engendree par l’energie dissipee pendant la manoeuvre. Tout choix errone a 
pour consequence une usure accrue et une deformation des disques. 

Dans le calcul du couple transmis par le paquet de disques, il est admis une force nonnale 
constante du premier au dernier disque et un couple de frottement egal sur toutes les surfaces 
frottantes de memes dimensions geometriques et meme coefficient de frottement. Cette con- 
dition ideale n’est pas remplie dans un embrayage manoeuvre sous charge par suite du frotte- 
ment sur les faces d’appui. L'effort normal diminue progressivement du point d'action de la 
force vers la surface d’appui opposee. D'apres W. Steinhilper, pour un embrayage a 7 disques 
avec un coefficient de frottement p = 0,03 sur les guidages, l’effort normal residuel sur la der- 
niere surface vaut 70% de la force nonnale primitive! 




Disque exterieur avec garniture 





Figure 23.12 Disques exterieurs et interieurs a crans et denture 
23.3.3.2 EMBRAYAGES A COMMANDE MECANIQUE 

L'obtention de l’effort normal F na sur l’empilage de disques s'effectue par un dispositif de 
commande approprie comine un mecanisme a levier et collier. Le coulisseau agit sur plusieurs 
leviers coudes, generalement 3 pieces, par une rampe et assure la fermeture de l’embrayage. 
La seconde face des leviers appuie sur le paquet de disques, assurant ainsi la friction entre les 
disques. L'elasticite des leviers compense une legere usure des disques et evite la chute du 
couple transmissible. La figure 23.13 montre une execution et une application d’embrayage a 
commande par collier. 
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Figure 23.13 Embrayage Ortlinhaus a commande mecanique en version fermee 
Embrayage double a commande mecanique dans un inverseur marin 

23.3.3.3 EMBRAYAGES A COMMANDE HYDRAULIQUE 

Dans les embrayages a commande hydraulique, l'huile sous pression est introduite dans le 
cylindre par le centre de l’arbre ou par un collecteur incorpore. Elle agit sur le piston qui 
comprime les disques. Des ressorts repoussent le piston dans sa position initiale apres coupure 
de la pression. La vitesse limite est detenninee par la force des ressorts de rappel. L'huile 
contenue dans le cylindre est soumise a l'effet centrifuge: la force centrifuge doit etre surmon- 
tee par la force des ressorts au debrayage. L'usure des disques est compensee automatique- 
ment par la course du piston. La pression de service est comprise entre 15 et 30 bars selon les 
modeles et les fabricants, cette limite etant imposee par les joints. Les embrayages a com- 
mande hydraulique pennettent de transmettre des couples tres importants a volume restreint, 
en particulier en augmentant la pression d’alimentation. Le temps de reponse est fonction de la 
cylindree et du debit de la pompe. Ces embrayages represented une solution onereuse et sont 
reserves aux implantations speciales. La figure 23.14 montre les composants d’un embrayage 
hydraulique et le schema hydraulique standard de commande. 




Empilage de lamelles 
Piston annulaire 



Cylindre annulolre 



i i i Huile sous pression 



Huile de lubrification 




a Rltre 

b Pompe volumetrlque 
c Moteur electrique 
d Limiteur de pression 
e Distributeur 
f ftegulateur de d6bit 
g Defend eur 
h Clapet anti-retour 



Figure 23.14 Embrayage a commande hydraulique et schema hydraulique standard 

Les accessoires necessaires a cette commande sont : un groupe generateur de pression hydro- 
statique comprenant principalement une pompe motorisee, un limiteur de pression, un distri- 
buteur et la tuyauterie, au moins un joint toumant monte en bout d’arbre servant a l'introduc- 
tion de l'huile, les joints d’etancheite, les appareils de securite et de commande. 

23.3.3.4 EMBRAYAGES A COMMANDE PNEUMATIQUE 

Dans les embrayages a commande pneumatique, la force axiale necessaire a l’obtention du 
couple est produite a l’aide d’air comprime agissant sur un piston etanche. Apres coupure de 
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l'air comprime, des ressorts de rappel repoussent le piston dans la position initiale. La tempe- 
rature du cylindre ne doit pas depasser 80 a 100°C en service alin d'eviter la deterioration des 
joints. Pour assurer la precision des reponses, il faut prevoir des tuyauteries courtes et des 
valves rapides a grand debit. Monter de preference le distributeur sur le joint d’alimentation de 
l'embrayage. Pour obtenir des cadences elevees, comme c'est le cas des presses, il est utile de 
monter, en amont sur le distributeur, un reservoir compensateur de pression alin d'assurer le 
volume necessaire d'air pendant la periode de commande. Pendant les manoeuvres, la pression 
en amont ne doit pas tomber a rnoins de 90% de la pression de service. Cette derniere 
correspond a la pression usuelle des commandes pneumatiques, soit 6 bars. L'avantage 
essentiel de la commande pneumatique est ses temps d’embrayage et de debrayage tres courts. 
La figure 23.15 montre un embrayages Ortlinghaus a double disque, muni de garnitures, com- 
mande par la pression pneumatique, le schema d’un ensemble d’alimentation d’air comprime 
avec reservoir et les temps de reponse en commande purement pneumatique ou electropneu- 
matique. 





Figure 23.15 Embrayages a commande pneumatique et alimentation 

23.3.3.5 EMBRAYAGES A COMMANDE ELECTROMAGNETIQUE 

Les embrayages a commande electromagnetique sont frequemment utilises dans les en- 
trainements de machines automatiques. Ces embrayages se subdivisent en : 

1 . Embrayage avec bague collectrice et disques non induits 

Les disques sont en acier avec couche metallique antifriction ou equipes de garniture. Le 
circuit magnetique ne traverse pas les disques car l’entrefer est situe a l’exterieur de l’empi- 
lage. Ces embrayages peuvent travailler a sec ou avec lubrilication selon la nature du revete- 
ment. 

2. Embrayages avec bague collectrice et disques induits 

Les disques sont obligatoirement en acier car le circuit magnetique les traverse. Ils doivent 
travailler en milieu lubrifie, l’apport d’huile s'effectuant par barbotage ou brouillard d’huile. La 
lubrilication et le refroidissement sont assures generalement par des canaux radiaux fores 
dans l’arbre en cas de vitesses ou de charges thenniques elevees. L'usure des disques est 
compensee automatiquement. 

3. Embrayages sans bague collectrice 

De construction plus volumineuse, ce type possede une bobine exterieure fixe et ne 
necessite de ce fait pas directement de point d’alimentation. Le circuit magnetique est prevu 
avec un entrefer ou les disques sont induits. L'inducteur doit etre soigneusement centre. Le 
corps magnetique doit etre fixe par un dispositif anti-rotation. 
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Les bobines sont prevues pour une duree d’enclenchement de 1 00% et la temperature penna- 
nente ne devrait pas depasser 70 a 80°C. La tension continue d'alimentation est normalement 
de 24 V. Cette tension pennet d’atteindre les couples proposes dans les catalogues. Une sur- 
tension de 10% est admissible. Les remarques et recommandations donnees sous 23.3.2.3 sont 
applicables aux embrayages multidisques a commande electromagnetique. 




Embrayages multidisques (ZF) 

Sans bague Avec bague 




Embrayages multidisques (ZF) 
Rattrapage automatique du jeu 



Capuchon isokant 



Cosse de cdble 
RondeBe 

Joint d'6tanch6rt6 




Bague en fet doux 
Ressorts de pression 



Amende de courant 
(milieu Iubrifi6) 



Figure 23.16 Embrayages a commande electromagnetique 

Pour les embrayages avec inducteur statique, le raccordement s'effectue soit par connexion a 
fiches, par borniers ou par cable coule dans le corps magnetique. Pour les appareils avec 
inducteur rotatif, le courant est amene par des balais sur les bagues collectrices trempees et 
rectifiees. En fonctionnement a sec, il faut utiliser des balais Cu-Graphite, en milieu lubrific, 
des balais en bronze. La vitesse de glissement est limitee a 15 - 20 m/s. 

Lors de la coupure de courant de commande, il subsiste une certaine aimantation residuelle. 
Cette remanence retarde le recul de l’armature mobile ou la separation des disques, en parti- 
culier dans le cas de disques induits. Cette aimantation residuelle peut etre supprimee tres 
rapidement par une contre-excitation momentanee avec inversion de la polarite. 

23.3.4 LIMITEURS DE COUPLE ET DE SECURITE 

Le calcul prealable exact des couples a transmettre entre un arbre menant et un arbre mene 
est rarement possible car le comportement de la partie menee n'est jamais connu avec 
precision. Les limiteurs de couple et de securite reduisent les pointes de couple et protegent 
les divers organes tels les arbres, les reducteurs de vitesse et tout autre element mecanique 
place dans la ligne d'arbres. Ils sont utilises principalement en coupleur de demarrage. Ils sont 
completes par des controleurs de glissement, parties d’un systeme de surveillance et de 
securite. Le couple limite est obtenu apres rodage. Dans les limiteurs de couple mecaniques, 
la plus grande difficulty consiste a obtenir un couple constant au depart du glissement et en 
glissement des surfaces en contact. Il faudrait atteindre p 0 = p ou R = 1 . Le glissement 
provoque la transfonnation de l’energie mecanique en chaleur; cette energie doit etre evacuee 
vers l'exterieur par rayonnement et convection, ou par le lubrifiant du carter. Le temps de 
patinage autorise est fonction de la capacite de dissipation calorifique du limiteur. Les 
controles comprennent les points suivants : 

1 . pour des periodes de glissement rares et courtes, choisir le limiteur en fonction du couple 
maximal transmissible Mk >1,3 Ml = 1,3 Cl /o) i, 

2. pour des periodes de glissement rares, mais longues, utiliser le bilan thermique; 
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3. pour des glissements continus ou des periodes de glissement tres frequentes, mais courtes, 
utiliser le bilan thermique. 

23.3.4.1 LIMITEURS MONODISQUES 

Ces limiteurs se composent de moyeux menant et mene, d'un disque flottant et d’une ba- 
gue de pression soumise a l'action de ressorts. Le limiteur de couple Rimostat, fabrique par 
Ringspann, appartient a cette categorie d’elements limiteurs. Les ressorts possedent une faible 
raideur de maniere a compenser l’usure des garnitures organiques. 




Figure 23.17 Limiteur monodisque (Ringspann), multidisque (Ortlinghaus) 

23.3.4.2 LIMITEURS MULTIDISQUES 

Le limiteur de couple multidisque se compose d’un empilage de disques exterieurs et in- 
terieurs, contact acier sur garniture frittee pour un fonctionnement en milieu lubrifie ou acier 
sur garniture vegetale en milieu sec. La force nonnale sur le paquet est obtenue par un ou 
plusieurs ressorts helico’idaux a tension preliminaire reglable. Une reduction efficace des 
pointes de couple depend essentiellement d’un petit couple d’inertie des masses en rotation sur 
la partie rnenee du limiteur. 

23.3.4.3 LIMITEURS A RAMPES 

La difficulty majeure de limitation des couples avec les appareils a friction est d’atteindre 
un coefficient de frottement constant dans toutes les conditions d’utilisation. La precision est 
relativement mediocre, mais le plus souvent acceptable. Pour ameliorer la fiabilite du couple, 
les fabricants offrent des limiteurs a rampes. Dans ces limiteurs, le deplacement relatif des 
parties menante et menee est assure par roulement et non par frottement. Decrivons brieve- 
ment deux executions de la firme Ringspann. Dans le limiteur de couple a rouleaux, la limi- 
tation precise du couple est obtenue par six paires de rouleaux presses par des ressorts dans 
les rainures radiales en forme de V du collecteur. Les rouleaux sont guides dans des cavites de 
la bague d’entrainement. Le couple passe de l’arbre a la bague d’entrainement par l’inter- 
mediaire du moyeu du collecteur et des paires de rouleaux. Le couple transmissible par la 
precontrainte des ressorts represente environ 90% du couple de declenchement. Si le couple 
depasse le couple de precontrainte, les rouleaux sont pousses dans leur logement et fmalement 
sortent de la rainure en V. La bague de pression se deplace et peut agir sur le detecteur de 
couple. Apres une rotation de 360°, les rouleaux reprennent leur place dans les rainures en V, 
voir figure 23.18 a gauche. 



-3.260 - 




23. Embrayages, coupleurs et freins 




Figure 23.18 Limiteurs de couple a rampes : a rouleaux et a doigts (modeles SA et SK de Ringspann) 

Dans le limiteur de couple cuneiforme, les cotes menant et mene sont relies par des doigts 
cylindriques cuneiformes. Ces derniers sont loges dans des cartouches. Ils sont precontracts 
par un empilage de rondelles ressort. Ces cartouches sont fixees cote rnoteur. Le cote recep- 
teur porte des cavites dans lesquelles s'inserent les extremites des doigts. Si le couple depasse 
la valeur limite, les doigts se deplacent en tournant sur eux-memes. Le contact surfacique en- 
tre le doigt et la cavite est maintenu pendant le declenchement. Des que le doigt est totalement 
repousse, le couple devient nul. 



23.3.5 AUTRES EMBRAYAGES ET LIMITEURS 



23.3.5.1 EMBRAYAGES CENTRIFUGES 

Les embrayages centrifuges sont constitues presque exclusivement par des systemes a 
tambour et masselottes equipees de garniture antifriction. Les pieces mobiles sont retenues sur 
le tnoyeu par des ressorts et sont soumises a l’effet de la force centrifuge dependant du carre 
de la vitesse angulaire : 

F c = r m co 2 , 

avec : r rayon du centre de masse des pieces mobiles, 
m masselotte soumise a la force centrifuge, 

(o = 2 nn vitesse angulaire. 




Embrayages centrifuges 





Embrayages i 616ments tronconiques 



Figure 23.19 Embrayages centrifuges Embrayages a elements tronconiques 

La force utile a la formation du couple commence a devenir efficace lorsque la force centri- 
fuge devient superieure a la force des ressorts de retenue. L'avantage des embrayages centri- 
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fuges est de faciliter le demarrage des machines a couple resistant important alors que le 
couple moteur ne possede pas cette propriete a faible vitesse. La production de la force centri- 
fuge peut aussi se realiser en employant des billes ou des rouleaux en acier, du sable graphite 
ou de la poudre metallique graphitee, places entre un rnoyeu etoile et un tambour. 

23.3.5.2 EMBRAYAGES A ELEMENTS TRONCONIQUES 

L'emploi de la forme conique permet d’augmenter la force de frottement par l’amplifica- 
teur a plan incline. Deux variantes sont representees sur la figure 23. 19 a droite. 

L'embrayage Conax, fabrique par H. Desch KG, existe en plusieurs modeles. La conception 
de ce mecanisme comporte un anneau doublement tronconique decompose en six segments a, 
retenu par un ressort helicoldal b et pousse contre l'interieur d’un tambour cylindrique par 
deux joues inclinees. Le tambour est monte sur l'arbre menant, le systeme de friction sur 
l’arbre rnene. En deplacant l’anneau de commande vers la gauche, le levier coude pivote 
autour de son point fixe et presse contre fun des disques a joue. Au debrayage et apres 
elimination de l'effort normal, le ressort helico'idal rarnene les segments dans leur position de 
repos et la joue mobile se deplace vars la gauche. L'usure des segments est compensee par un 
anneau butee reglable au moyen d’un filetage. 

L'embrayage CanaLus, fabrique par Lohmann & Stolterfoht SA, possede un double tambour a 
faces tronconiques. L’anneau de commande e et le disque / se deplacent sur le moyen c. En 
deplacant ces elements vers la gauche, un systeme de leviers articules deplace les joues tron- 
coniques a et b vers les faces du tambour. Les deux joues sont rendues solidaires par des 
tourillons d. 

23.3.5.3 COUPLEURS HYDRODYNAMIQUES 

Les coupleurs hydrauliques se composent essentiellement d’une pompe et d’une turbine 
hydrauliques relies par un fluide liquide. La pompe est entrainee par l’arbre moteur et trans- 
forme l'energie mecanique en energie hydraulique: Cette energie est ensuite transmise a la 
turbine qui la transforme en energie mecanique. La pompe et la turbine sont des machines 
hydrodynamiques travaillant selon le principe de la pompe centrifuge et de la turbine centri- 
pete. Invente par Fottinger, le coupleur hydrodynamique presente comine originalite de pou- 
voir travailler aussi bien cornme coupleur que cornme transformateur de couple apres adjonc- 
tion d’une roue a aubages fixes. 

Description des coupleurs hydrodynamiques Voith et Flender (Fludex) 

La roue-pompe et la roue-turbine sont disposees dans un carter ferine, en alliage leger, de 
telle sorte que, lorsque cet ensemble est reinpli d’huile et que la roue-pompe est entrainee par 
le moteur, un circuit hydraulique continu se fonne dans le coupleur. Le ralentissement impose 
aux filets liquides par la deviation realisee dans les aubages de la roue-turbine donne nais- 
sance dans cette demiere a un couple d’autant plus eleve que la turbine tourne plus lentement. 
II atteint son maximum, soit environ le double, a l’arret de la roue-turbine, c’est-a-dire au de- 
marrage. L'ecoulement ne peut exister qu'en presence d’une difference de vitesse entre les 
deux roues. Pour un remplissage de 85%, le couple maximal vaut 2,4 fois le moment nominal 
et pour un remplissage partiel, seulement 1,3 fois ce moment. Une surcharge sur le coupleur 
provoque immediatement une diminution de la vitesse de l’arbre mene. Le glissement est pro- 
portionnel au couple transmis et inversement proportionnel au produit du carre de la vitesse 
angulaire par la cinquieme puissance du diametre des roues : 

Glissement = k — ^ — , 

® ^roue 

avec : k un facteur de proportionnalite dependant de la conception du coupleur. 
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Figure 23.20 Coupleurs hydrodynamiques, fabrication Voith et Flender, comportement du coupleur 

Le coupleur est equipe d’une chambre de compensation. Lors d’une baisse de la vitesse angu- 
laire, la pression d’huile diminue dans la chambre de compensation et le fluide s'ecoule des 
canaux de travail vers cet espace jusqu'a ce que les pressions soient identiques. Cette vidange 
partielle est favorable au comportement du coupleur en surcharge. 

Le coupleur hydraulique possede un tres bon systeme de protection du rnoteur et des elements 
de transmission contre les vibrations et les fausses manoeuvres. Cornine cet element exige 
toujours un glissement entre les deux arbres, des pertes non negligeables sont toujours presen- 
tes. Ces pertes se transforment en energie calorifique et doivent s'evacuer vers l'exterieur par 
l’intermediaire du carter. Ces coupleurs sont equipes de bouchons fusibles, temperature nor- 
rnale de fusion 140°C, et la temperature maximale admissible se situe a 90°C. Attention : en 
cas de fusion des fusibles, le liquide du coupleur coule du carter et la transmission est inter- 
rompue entre les deux arbres ! Un systeme d’alarme et un bac de retention sont vivement re- 
commandes dans ce cas particulier. 



23.3.6 EXEMPLES DE RECHERCHE ET CONTROLE D'EMBRAYAGES 

Deux exemples de recherche de dimensions et de controle sont proposes dans ce sous- 
chapitre : mise en marche d’une machine a grande inertie au moyen d’un rnoteur electrique, 
boite a deux vitesses. 

23.3.6.1 DEMARRAGE D’UN MOULIN - BROYEUR 

Un moulin est entraine par un rnoteur electrique produisant une puissance de 55 kW a la 
frequence de rotation de 16,3 t/s. L'embrayage doit etre capable de transmettre un couple de 
glissement valant 1,5 fois le couple nominal. Les moments d’inertie de masse sont : 

- rnoteur : J A = 4,3 kg-m 2 , - moulin : J L = 18,5 kg-m 2 . 

Le demarrage s'effectue sans charge sur le moulin et cette operation s'effectue une fois toutes 
les 4 heures. 

1. VALEURS CINEMATIQUES ET DYNAMIQUES 

11 est prevu de placer un embrayage monodisque avec deux surfaces de frottement entre le rnoteur 
et le moulin. Le disque est a choisir dans un catalogue. 

- Puissance nominale : P = 55 000 W, 

- Vitesse angulaire : co = 2 n 16,3 s _1 = 102,4 s _1 , 

- Couple nominal : M nom = 55 000 W / 102,4 s" 1 = 537,1 m-N, 
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- Couple a produire : M gliss = 4f K = 537,1 m-N = 805,7 m-N soit pratiquement 806 m-N. 

- Puissance maximale de freinage : P max = 806 m-N 102,4 s -1 = 82 534 W. 

- Couple par face : M Kl = M ^ = 403 m-N. 

Temps de demarrage et energie de demarrage : 

En appli quant la relation (23.8. 1) pour le cas particulier ou M A = M K : t 3 = J L co / M K , soit : 

t 3 = 18,5 kg-m 2 102,4 s" 1 / 806 m.N = 2,35 s. 

Energie de freinage : W & = 0,5 • Aco • M gliss t 3 = 0,5 102,4 s _1 806 m-N 2,35 s = 96 980 J. 

Charge thermique : Q = 0,5 • (Aco) 2 • J L = 0,5 (102,4 s -1 ) 2 18,5 kg-m 2 = 96 990 J. 

Ces deux valeurs doivent etre identiques. 

Charge thermique par surface : Q { = Q 1 = 48 495 J. 

2. CHOIX DU DISQUE D'EMBRAYAGE 

Trois disques Ortlinghaus avec garniture vegetale sont pris en consideration. Les dimensions 
diametrales des garnitures sont : 

disque 1 : 225 / 155 mm disque 2 : 250 / 175 mm disque 3 : 270 / 189 mm 

D'apres le tableau 23.1, le coefficient de frottement de glissement vaut p = 0,3 a 0,4 pour des disques 
avec garniture. Introduisons une coefficient de frottement moyen p = 0,35. D'apres ce meme tableau, 
le coefficient de frottement d'adherence vaut po = 0,3 a 0,5 soit en moyenne 0,4. Le rapport des 



coefficients vaut /Z M = p 0 / p = 1,14. Le couple statique doit atteindre alors : M syn = 920 m-N. 


Controle de la pression 








Modele 


Disque 1 


Disque 2 


Disque 3 


Dimensions [mm] 


225 / 155 


250/ 175 


270/ 189 


Diametre moyen [mm] 


d ml = 190 


d«a = 212,5 


d m 3 = 229.5 


Aire de la surface des garnitures [mm 2 ] 


A { = 20 891 


A 2 = 25 034 


A 3 = 29 200 


Force de frottement sur le diametre moyen [N] 


F n = 4 242 


F a = 3 793 


F t3 = 3 512 


Force normale par face [N] 


F m i = 12 120 


F na2 = 10 837 


F na3 = 10 034 


Pression moyenne [N/mm 2 ] 


p 1 = 0,580 


p 2 = 0,433 


p 3 = 0,344 


Controle du glissement 
Vitesse moyenne de glissement [m/s] 


< 

ll 

so 

Tj 

OJ 


v 2 = 10,88 


v 3 = 11,75 


Vitesse maximale de glissement [m/s] 


V lmax = 11,52 


V 2 max = 12 ,8 


^3 max = 13,82 


La pression et la vitesse de glissement sont admissibles pour les trois disques. 




Controle de la capacite calorifique sur le disque : 
Capacite P max /4 [W/mm 2 ] 


q { = 3,95 


q 2 = 3,30 


q 3 = 2,83 



Charge thermique par unite de surface Q x tA [J/mm 2 ] q { = 2,32 q 2 = 1,94 q 3 = 1,66 

D'apres le tableau 23.1, le disque 1 225/155 ne convient pas car la charge calorifique est trap elevee 
(valeurs admissibles comprises entre 2 et 4 J/mm 2 , ici limitee a 2 J/mm 2 par face). 

3. ECHAUFFEMENT ET REPARTITION DE LA TEMPERATURE 
L'echauffement et la repartition de la temperature sont determines pour le disque 2, 
dimensions 250 / 175. Le disque a garniture est presse par deux plateaux symetriques, voir 
figure 23.21. La recherche de la temperature en fonction du temps necessite la solution d’un 
systeme d’equations differentielles aux derivees partielles de second ordre (equation de 
Fourier). Pour faciliter la solution, il est fait appel a un modele a axe de symetrie. Pour ce cas 
particulier, la relation differentielle est : 



- 3.264 - 




23. Embrayages, coupleurs et freins 



pC p - — = X x 
F p dt 
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I 2~~ 

^ x dx Sx" j 
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avec : p 

C r 

X 

q 

T 

t 

x 

y 



masse volumique, 
chaleur massique, 

conductivite thermique, direction radialexx, direction axialc yy, 

puissance chaleur, 

temperature, 

temps, 

direction radiale, 
direction axiale. 



Pour obtenir une solution, les hypotheses suivantes sont introduites dans le calcul : 

1. la puissance chaleur est appliquee seulement sur la surface frottante du plateau presseur car la 
conductivite thermique de cette piece est environ 100 fois plus grande que celle de la garniture. 

2. la puissance de frottement diminue lineairement de la valeur maximale a zero pendant 2,35 s. 

3. la temperature initiale est supposee constante dans tout le plateau. Elle est admise a 25°C. 





0 2 4 6 8 10 

Temps t (s) 



0 3.2708 6.5417 9.8125 13.083 

Distance x 



Figure 23.21 Dimensions du modele de calcul avec les points particuliers en etude, 

Variation de la temperature dans le plateau aux points 1, 2, 3 et 4 en fonction du temps 
Variation de la temperature dans l'epaisseur du plateau a t = 1,8 seconde 

4. la temperature exterieure varie lineairement de 25°C a 50°C pendant le temps d'embrayage. Elle 
reste constante jusqu'a t = 4 secondes, puis baisse jusqu'a 25°C apres 10 secondes. 

5. la convection est repartie sur la surface exterieure du plateau et vaut 20 a 50 W/m 2 K selon la vitesse 
circonferentielle de la surface d'echange. La conduction est identique dans les deux directions xx et 

yy- 

6. La puissance par unite d e surface vaut : q = 0,5 82534 W / 0,025 m 2 = 1 650 700 W/m 2 . 

La solution retenue utilise la methode des elements finis. Le temps d'integration est choisi a A t = 
0,1s en fonction de la dimension des elements et des caracteristiques thermiques de la matiere. 

Resultats du calcul selon figure 23.21 : 

La temperature maximale pendant l'embrayage ne depasse pas 150°C; le choix du disque est 
correct. La figure montre failure de la temperature en quatre points en fonction du temps pour t 
compris entre 0 et 10 secondes. Le dernier graphique donne la repartition de la temperature dans la 
paroi au temps pour lequel cette temperature est maximale au niveau de la surface de frottement. La 
forme de la courbe depend egalement du nombre d'elements adopte dans le modele, ici trois elements 
dans la section. 

23.3.6.2 COMMANDE A DEUX VITESSES 

Une commande a deux vitesses comprend deux engrenages a denture deportee de meme 
entraxe dont les nombres de dents sont : 
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Engrenage 1 : z\ = 2 1 z 2 = 68 

Engrenage 2: zj = 53 z 4 = 37 

La puissance a transmettre vaut 23 kW a la frequence de 20 t/s. Le changement des vitesses 
est assure par deux embrayages multidiques a commande electrique. Le nombre de change- 
ments de vitesse est estime a 40 par heure avec Ml = 0. Le moment d’inertie de masse de 
l'arbre entraine et de ses annexes, arbre 2, vaut J L = 0,85 kg-m“. 

1. GRANDEURS FONDAMENTALES 

Les vitesses et couples a transmettre sont les suivants : 

Vitesse angulaire sur l'arbre moteur : C 0 A = 40 7t = 125,7 s' 1 . 

Couple sur l'arbre moteur : M A = 23 000 W / 125,7 s' 1 = 183,0 m-N. 

Rapport de transmission de l'engrenage 1 : i \ = 68/21 = 3,24. 

Rapport de transmission de l'engrenage 2 : i 2 = 37/53 = 0,698. 

Vitesse angulaire de l'arbre mene, engrenage 1 en prise : co L i = 125,7 s' 1 -21/68 = 38,81 s' 1 . 

Vitesse angulaire sur l'arbre mene, engrenage 2 en prise : CO l 2 = 125,7 s' 1 • 53/37 = 180,0 s' 1 . 

Couple sur l'arbre mene, engrenage 1 en prise : M L 2 = 183,0 m-N • 68/21 = 592,7 m-N. 

Couple sur l'arbre mene, engrenage 2 en prise : M L2 = 183,0 m-N • 37/53 = 127,8 m-N. 

Deux possibilites s'offrent au concepteur : 

- premiere solution : placer les embrages sur les roues 1 et 4 ; 

- deuxieme solution : placer les embrayages sur les roues 2 et 3. 

La premiere solution provoque une multiplication de la vitesse de la roue 1 par 4,64 lorsque le 
deuxieme engrenage est en service, soit une frequence de 92,8 t/s. La deuxieme solution necessite la 
transmission de deux couples fortement differents et un entraxe suffisant pour les deux arbres. Cette 
deuxieme variante est conservee. Le choix des modeles d'embrayage devient : 

Embrayage multidisque sans bague collectrice, fabrication ZF, disques trempes, permettant de 
transmettre des couples dynamiques de 200 m.N et 600 m.N. Les caracteristiques selon catalogue sont 
les suivantes : 



Modele 


2LE1 420-0ADx0 


2LE1 460-0ADx0 


- couple dynamique : 


200 m-N 


600 m-N 


- couple statique : 


400 m-N 


1 100 m-N 


- frequence maximale : 


3500 t/min ou 58 t/s 


3000 t/min ou 50 t/s 


- retard : 


t\ i = 120 ms 


t\ i = 200 ms 


- temps de montee du couple : 


t \2 = 330 ms 


tn = 550 ms 


- temps d'embrayage : 


t\ = 450 ms 


t\ = 750 ms 


- temps de debrayage : 


t 2 = 200 ms 


t 2 = 300 ms 


- moment d'inertie cote de la culasse : 


123 kg-cm 2 


345 kg-cm 2 


- moment d'inertie cote entrainement : 


74 kg-cm 2 


275 kg-cm 2 


- masse de l'embrayage : 


9,7 kg 


19,0 kg 


- energie admissible pour un embrayage Q E 


20 kJ 


44 kJ 


- nombre caracteristique d'embrayages S hii 


60 par heure 


60 par heure 


- diametre hors tout : 


166 mm 


210 mm 



- entraxe minimal des engrenages : 0,5 (166 mm +210 mm) + jeu = 188 mm + jeu radial. 

2. CONDITIONS D'EMBRAYAGE 
2.1 Engrenage 1 

Deux conditions de fonctionnement peuvent intervenir : acceleration de l'arbre II a partir de la 
vitesse nulle ou passage de la vitesse superieure de sortie a la vitesse inferieure. Les relations 23.9 et 
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23.10.2 sont appliquees dans les conditions particulieres avec M L = 0 et M L = M s selon catalogue, soit 
600 m-N. 




Figure 23.22 Chaine cinematique du reducteur-multiplicateur Charge thermique de base 
Exemple de montage d'un embrayage avec une roue dentee (selon ZF) 

Acceleration 

- temps deceleration : r 3 = 0,85 kg-m 2 38,81 s _1 /600 m-N + 0,55 s/2 = 0,33 s. 

- charge thermique : W & = Q = 0,5 (38,81 - 0) 2 s" 2 0,85 kg-m 2 = 640 J. 

Passage de la vitesse superieure a la vitesse inferieure 

- temps de deceleration : t 3 = 0,85 kg-m 2 (180,0 - 38,81) s -1 / 600 m-N + 0,55 s/2 = 0,48 s. 

- charge thermique : W fr = Q = 0,5 (180,0 - 38, 81) 2 s -2 0,85 kg-m 2 = 8,47 kJ . 

2.2 Engrenage 2 

Ces deux conditions existent egalement : acceleration de l'arbre II a partir de la vitesse nulle ou 
passage de la vitesse inferieure de sortie a la vitesse superieure. Comme l'embrayage se trouve sur 
l'arbre moteur, l'inertie de l'arbre mene doit etre reduite sur l'arbre menant. 

- Moment d'inertie : J A = 0,85 kg-m 2 • (53/37) 2 = 1,74 kg-m 2 . 

Acceleration 

- temps d'acceleration : t 3 = 1,74 kg-m 2 • 125,7 s' 1 + 0,33 s / 2 = 1,26 s. 

- charge thermique : W fr =Q = 0,5 • (125,7 - 0) 2 s" 2 • 1,74 kg-m 2 = 13,75 kJ. 

Passage de la vitesse inferieure a la vitesse superieure 
Le calcul est effectue sur l'arbre mene. 

- couple produit sur l'arbre mene : M= 200 m-N • 37/53 = 139,6 m-N. 

- temps d'acceleration : ? 3 = 0,85 kg-m 2 • (180,0 - 38,81) s _1 / 139,6 m-N + 0,33 s / 2 = 1,02 s. 

- charge thermique : Elle est la meme que pour le freinage sur l'engrenage 1, soit 8,47 kJ . 

Remarque : la taille de cet embrayage est a la limite de l'acceptable car les temps calcules sont 
superieurs a une seconde. 

2.3 Nombre de manoeuvres 

11 est prevu 40 manoeuvres par heure. La lecture sur le graphique du catalogue montre que la 
charge thermique est admissible dans cette condition. La charge thermique admissible, calculee par la 
relation 23.10.3 vaut : 

- embrayage 200 m.N : (?adm = 20 kJ (1 - e‘ 60/40 ) = 15,54 kJ. 

- embrayage 600 m.N : (?adm = 44 kJ (1 - e‘ 60/40 ) = 34,18 kJ. 

Ces deux valeurs sont plus grandes que les charges thermiques maximales sur les deux embrayages, 
done le choix est correct. 
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23.4 COUPLEURS 

Les coupleurs sont des organes de machines rendant solidaires les arbres menant et rnene 
au inoyen d’emboitements ou de frottement lorsque la difference des vitesses angulaires entre 
les deux arbres est pratiquement nulle. Ils se commandent manuellement, par fluide ou auto- 
matiquement selon leur conception interne. 

23.4.1 COUPLEURS A EMBOITEMENT 

Pour relier un arbre menant a un arbre rnene au inoyen d’un coupleur a emboitement, il 
faut que les frequences de rotation soient absolument identiques sur les deux arbres et que les 
couples restent tres modestes pendant cette operation. 

23.4.1.1 COUPLEURS A CRABOTS ET A ENCLIQUETAGES 

Les coupleurs a crabots ou a dentures frontales represented la solution la plus elementaire 
des coupleurs. Ils se composent de profils dentes sur les deux parties et se commandent le 
plus souvent manuellement. La figure 23.23 montre un coupleur simple a commande 
manuelle au moyen d’une fourche. La forme de la denture peut s'adapter au but poursuivi par 
la liaison entre les deux arbres, les profils usuels etant aussi donnes sur la figure. Le 
changement de vitesse dans une transmission a roues dentees peut aussi se realiser par 
deplacement d’un manchon craboteur depuis la position de repos vers l’une des roues motrices 
2 ou 3. Ce changement de vitesse ne peut avoir lieu qu'au repos. 

Les encliquetages, exterieurs et interieurs, servent a bloquer le mouvement de rotation dans 
un sens et a le liberer dans l’autre sens. Le cliquet vient s'appliquer dans la denture de la roue a 
rochet par son poids propre ou le plus souvent par un ressort. De nombreuses variantes sont a 
disposition avec ou sans controle du sens du blocage. L'angle a de la rampe vaut approxi- 
mativement 17°, soit dans la direction de la tangente a un cercle de diametre 0,3 d. 




Figure 6.23 Coupleur simple a crabots et commande manuelle, profils usuels des dentures. 

Coupleurs pour roues dentees (fabrication ZF), encliquetage a denture exterieure 

23.4.1.2 COUPLEURS ELECTROMAGNETIQUES A DENTURE FRONTALE 

Ces coupleurs a denture transmettent le mouvement et le couple grace a l’engrenement de 
deux dentures frontales placees face a face. Ils ont l’avantage de transmettre, a encombre- 
ments identiques, des couples beaucoup plus eleves que les embrayages a disques. L’absence 
de couple residuel permet des frequences de rotation tres elevees. Le couplage des deux par- 
ties s'effectue au repos ou a tres faible vitesse relative. Le debrayage est possible a n’importe 
quelle vitesse ainsi que sous charge. Lorsque deux coupleurs a denture sont commandes alter- 
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nativement et a l’arret, un systeme de contre-reaction permet de reduire considerablement le 
temps de reponse au declenchement. II faut soigneusement etudier le comportement dynami- 
que de la chaine cinematique en tenant compte des caracteristiques de demarrage des moteurs 
ainsi que des modalites de reponse eventuelle d’embrayages a friction. Le couple adopte doit 
rester a tout instant superieur au couple a transmettre reellement. 




Commande 6lectromagnetiqu© roxtremite des verrous 

Circuit a I'ext6rieur d© la denture 



Figure 23.24 Coupleurs electromagnetiques a denture frontale (fabrication Stomag) 

Vue eclatee d'un synchroniseur a cones, conception Spicer 

23.4.1.3 COUPLEURS DE BOiTE DE VITESSES SYNCHRONISES 

Les systemes de synchronisation montes dans les boites de vitesses a commande manuelle 
des vehicules routiers sont en principe des coupleurs pour roues dentees equipes d’un em- 
brayage et de verrous de securite. La tache du conducteur est fortement simplifiee par ce dis- 
positif ingenieux. Les operations a effectuer par ce mecanisme sont d’amener la roue dentee 
libre a la vitesse angulaire de l'arbre moteur et de coupler cette roue a l’arbre quelle que soit la 
position des pieces composantes. Le coupleur pour roues dentees selon figure 23.23 ne peut 
satisfaire cette exigence. La variante "Spicer" representee sur la figure ci-dessus se compose 
d’un moyeu synchroniseur fixe sur l’arbre moteur, d’un ressort circulaire de chaque cote du 
craboteur mobile commande par la fourchette de changement de vitesses, d'une bague- 
synchro avec cone femelle pour chacune des roues et de trois verrous avec ergot. Les verrous 
maintiennent le craboteur centre au point mort. Au moment du changement de vitesse, le 
craboteur est pousse par la fourche vers le pignon. L'ensemble se deplace par rapport au 
moyeu et la bague-synchro vient en contact avec le cone male du pignon. Legalisation des 
vitesses est assuree par l’embrayage sur le cone du pignon. Lorsque legalisation des vitesses 
est presque atteinte, le verrou bascule et degage le craboteur qui coiffe d’abord la denture de la 
bague-synchro, puis celle taillee sur le pignon. L'emboitement est ainsi satisfait. 

23.4.2 COUPLEURS A FROTTEMENT 

Les coupleurs a frottement introduisent les possibility de blocage existant entre deux sur- 
faces soumises au frottement d’adherence. Le deplacement relatif des surfaces en contact reste 
impossible tant que les reactions d’appui se situent a l'interieur du cone de frottement d’adhe- 
rence d’angle au soinmet po. 

23.4.2.1 DESCRIPTION DE ROUES LIBRES 

Les coupleurs a roues libres transmettent le couple de torsion dans un seul sens de rotation 
entre deux arbres coaxiaux grace au frottement entre des galets et des surfaces cylindriques ou 
planes. La transmission du couple dans le sens inverse est rendue impossible par l'elimination 
du frottement d’adherence. Ces coupleurs peuvent servir egalement de securite, empechant un 
arbre de tourner dans un sens determine. La valeur limite du couple transmissible depend es- 
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sentiellement de la pression superficielle admissible. Les relations de Hertz servent de base de 
controle. Ces coupleurs ne peuvent jamais servir de palier d’arbre. La classification decrite ici 
des roues libres tient compte essentiellement de la forme des galets et des supports. 

1 . Roue litre a galets cylindriques et etoile interieure 

La roue libre a galets cylindriques et etoile interieure est l’element le plus simple a fabri- 
quer. Elle se compose d’une piece interieure profilee, appelee etoile interieure, avec plusieurs 
rampes planes, eventuellement convexes afin de maintenir Tangle de serrage constant. Cette 
derniere solution est difficilement executable et diminue de ce fait la capacite portante de la 
roue libre. Les rouleaux sont places entre 1’ etoile et la bague exterieure cylindrique et sont 
presses legerement contre la surface interieure de la bague par des poussoirs a ressort. 




Galets cylindriques Galets cylindriques Galets profiles 

Etoile interieure Etoile exterieure Bagues cylindriques 



Figure 23.25 Roues libres a galets cylindriques a etoiles interieure et exterieure, galets de forme 

2. Roue libre a galets cylindriques et etoile exterieure 

La roue libre a galets cylindriques et etoile exterieure est plus difficile a fabriquer car les 
appuis plans ou concaves doivent se concevoir a Tinterieur de la bague exterieure. Les galets 
sont presses contre la bague cylindrique interieure par des ressorts. L'angle de coincement est 
impose par la direction des rampes et la ligne de contact sur la bague cylindrique interieure. 

3. Roue libre a galets de forme places entre des surfaces cylindriques 

II existe plusieurs versions de la roue libre equipee de galets de fonne places entre deux 
bagues cylindriques appartenant au moyeu et au manchon exterieur. Les galets de blocage 
sont places entre les deux chemins de roulement concentriques. La fonne de ces galets est 
telle que les deux forces directement opposees, provenant du contact entre les galets et les 
bagues, soient situees a Tinterieur des cones de frottement. Pour obtenir Tautoverrouillage, la 
tangente de Tangle de coincement doit etre inferieure au coefficient de frottement d’adherence. 

23.4.2.2 ROUES LIBRES A GALETS CYLINDRIQUES 

Dans les roues libres a galets cylindriques, chaque rouleau est soumis a Taction de deux 
forces directement opposees et inclinees par rapport aux deux nonnales. Ces deux forces F B 
doivent se situer a Tinterieur du cone de frottement de glissement d’angle au sommet po, si les 
galets ont tendance a glisser. Soit Fr- la force de frottement, F n la composante normale et F B 
la resultante, les forces appliquees sur la surface de contact. 

1 . Proportions a adopter 

En conception courante, les proportions a adopter dans une premiere etude sont les sui- 
vantes : 

- diametre interieur de la bague exterieure : di e « 2 a 2,5 fois le diametre de Tarbre moteur, 

- diametre des galets : d r ~ 0,1 d 2 e, 

- longueur des galets : / r < 4 d T , 
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- nombre de galets : 3 a 12 selon le couple a transmettre et la place libre, 

- angle de coincement : a < 3,5° ou tan a < 0,06 (surfaces lubrifiees), 

- arbre de transmission : x a dm ~ 25 N/mnr . 

II faut utiliser le nombre minimal de rouleaux alin d’eviter des frais inutiles de fabrication. 
Dans le cas de la roue libre a etoile interieure, la position du galet sur la rampe et dans la ba- 
gue exterieure doit permettre d’atteindre Tangle de coincement. La figure 23.26 permet de 
trouver cet angle car Tangle au centre, compris entre le rayon normal a la rampe et le rayon 
passant par le centre du galet, vaut 2 a, done : 

cos2a = — ^ + (23.12.1) 

0,5 -(d 2i -d t ) 



La distance b peut se trouver par : b = 0,5 (d 2 i - d r ) cos 2 a - 0,5 d r . 

Lorsque le blocage est libere, le jeu j entre le rouleau et le diametre interieur de la bague 
exterieure doit eviter tout entrainement et tout coincement du galet. La position extreme du 
galet sera reperee par Tangle p defini par : 



cosP = 



0,5 (d 2i -d t )- cos2a 
0,5 (d 2i -d r )-j 



(23.12.2) 



Toutes les dimensions geometriques sont affectees de tolerances dimensionnelles. 



2. Transmission du couple dans la roue libre a etoile interieure 

La transmission du couple est assuree par la somme des forces de frottement sur la surface 
cylindrique interieure de la bague exterieure de la roue libre a etoile interieure. Les dimen- 
sions intervenant dans la definition des forces et couples sont : 
d r diametre des galets cylindriques, 

/ r longueur de contact entre galets et pieces voisines, 
z nombre de galets, 

di{ diametre interieur de la bague exterieure, 
b distance de la rampe a l'axe de T etoile, 
j jeu radial. 

Le couple transmissible par la bague exterieure se trouve par : 



M= 0,5 z d 2 i F r < = 0,5 z d 2 \ F n tana. 



(23.12.3) 




Figure 23.26 Condition de transmission du couple dans une roue libre a etoile interieure ou exterieure 

Dans cette expression, Tangle a est Tangle compris entre la force totale Fb et la nonnale a la 
surface de direction radiale. Cet angle doit remplir la condition minimale : 



-3.271 - 



Organes de transmission indirecte 



a < Po , (23.12.4) 

a fin d’assurer le coincement du mecanisme. 

3. Transmission du couple dans la roue libre a etoile exterieure 

L'equilibre du galet cylindrique fait apparaitre egalement deux forces directement oppo- 
sees, inclinees par rapport a la normale de Tangle a. Les conditions d’equilibre sont sernbla- 
bles a celles de la roue libre a etoile interieure. Le couple transmissible se trouve par Tex- 
pression : 

M = 0,5 z d le F R , = 0,5 z d le F n tana. (23.12.5) 

L'angle a est Tangle compris entre la composante normale F n et la force totale F B . 



4. Pression superjicielle 

La pression superficielle depend de Teffort normal et des dimensions geometriques des 
galets et des appuis. Elle est maximale sur la ligne de contact a rayon reduit minimal et se 
trouve par la relation developpee par Hertz. 




(23.30.1) 



avec : F n composante normale de la force totale sur le galet, 

E v module d’elasticite resultant, 

r r rayon reduit : r x = (r\ rp!(r\ + r 2 ), 

l x longueur de contact entre le galet et son appui. 

Les galets et les bagues sont en acier durcis superficiellement, le module d’elasticite de toutes 
les pieces en acier etant identique. La pression hertzienne admissible vaut : 

Surfaces durcies et rectifiees, charges normales : p dAm < 1 700 N/mm 2 , 

Surfaces durcies et rectifiees, charges progressives : p. d(im < 2 400 N/mm 2 . 

Les extremites des galets doivent subir une correction de profil afin d’eviter des pressions 
locales excessives. La duree de vie d’une roue libre depend de failure de la charge en fonction 
du temps, du nombre de charges et des conditions de service, voir graphique de la figure. 
23.27. 



5. Ressorts d’ appui 

Les ressorts d'appui sur les rouleaux devront fournir un effort axial representant approxi- 
mativement 30 fois le poids du galet. Prevoir si possible deux appuis paralleles par galet. Le 
guidage des poussoirs, dans la position extreme, sera au moins 1 ,5 fois le diametre. Lorsque le 
mecanisme est en rotation, il faut controler tous les efforts appliques sur le galet. Si la bague 
exterieure tourne, le galet est soumis a Taction du ressort et des forces d’appui interieure et 
exterieure. Si par contre c'est Tetoile interieure qui toume alors que la bague exterieure est 
mobile ou fixe, la force centrifuge s'ajoute aux efforts cites. La condition d’equilibre de rota- 
tion du galet est donnee par Tinegalite : 

he ( F 2 + F c) < Pr / 7 r+ hi F \ , 
la force centrifuge se trouvant par Texpression usuelle : 

F c = /«,. co 2 (d 2 ; - d T )l 2 . 
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f 




Figure 23.27 Equilibre du galet sous l’effet du ressort d’appui Pression hertzienne limite 
6. Contraintes et deformations de la bague exterieure 

La bague exterieure est soumise a l'action des efforts normaux et des forces de frottement, 
cette derniere composante etant negligeable vis a vis de la composante nonnale. La bague 
exterieure est soumise a la traction, la flexion et au cisaillement. Isolons un troncon de bague 
limite par deux sections radiales situees a mi distance des lignes d’action des efforts normaux. 
Le demi angle d’ouverture de ce troncon vaut : cpi = n/z. La section resistante possede une 
epaisseur si et une largeur bi egale a la longueur de la bague. La valeur du moment flechissant 
dans les deux sections terminales peut se trouver par integration de l’energie elastique. Sans 
demonstration, ce moment vaut : 

f i i A 

(23.13.1) 



F r 



1 



Simp, 



1 

<Pi ; 



Dans la section ou cp = 0, les contraintes simples se trouvent par les expression suivantes : 

F 

cj„ = 



contrainte de traction sur la force F„ 



contrainte de cisaillement simple : 



2tan(pj ■ b 2 s 2 
F 



c moy 



contrainte de flexion : 



3 F-r- 



2m 



& 2 S 2 



tamp. 



2 b 2 s 2 

<Pi, 



a„ = 



Dans la section situee a l'extremite du troncon, soit pour cp 

• , • F 

- contrainte de traction : 

- contrainte de cisaillement : 

- contrainte de flexion : 



<Pi 



(23.13.2) 
n/z, les contraintes valent : 



moy 



2sin(p! -b 2 s 2 
0. 

f 



3/ Vjn 1 

b 2 s 2 



1 



simp, 






(23.13.3) 



Les efforts nonnaux des cylindres provoquent des deformations dans la bague exterieure, 
dans la bague interieure et sur les deux surfaces des cylindres en contact avec les bagues. La 
deformation radiale sur la ligne d’action de l'effort normal peut se trouver en utilisant les inte- 
grals de Mohr. Apres integration, la deformation se calcule par : 



Fr 3 Fr 
A r v =-± 



2 El, 



2 EA 



(23.13.4) 



avec : I z = brSi/\2 moment quadratique de la section, 
A = br S 2 aire de la section, 
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J\ et J 2 resultats partiels de Tintegration : 

1 (0,^)1 T ^ - f 1 cp 1 

1 2 — et J 2 = 0,5- 1 ^ — 

tancpj sin - (p x J cp j l tancpj sin - (p , 

La deformation des cylindres peut se trouver par la relation proposee dans la theorie de Hertz. 
Toutes ces deformations modifient Tangle de coincement et peuvent mettre en danger la 
fonction du mecanisme. Ces particularites doivent faire l'objet d'une etude detaillee des con- 
ditions de frottement. 





Figure 23.28 Efforts et deformations sur un tront^on elementaire Isocontraintes ideales 

23.4.2.3 EXEMPLE DE CONTROLE D’UN ANTIDERIVEUR A GALETS 

Une roue libre presente 8 galets cylindriques rnontes dans une bague exterieure dont les 
dimensions sont : = 28 mm, r 2e = 35 mm, diametre des 8 rouleaux cylindriques d T = 8 mm, 

longueur portante 1 1 mm pour modele RC-8xl2 selon SKF. 

La composante nonnale sur chaque rouleau vaut 400 N par mm de longueur de contact. 
Determiner : le couple transmissible, les contraintes et la deformation radiale sur la bague 
exterieure, toutes les pieces etant en acier. 

1. COUPLE TRANSMISSIBLE ET PRESSION SUPERFICIELLE 

- force normale totale : F n = 400 N/mm 1 1 mm = 4 400 N. 

- force de frottement pour a = 3,5° : F R , = 4400 N tan 3,5° 8 = 2153 N. 

- couple transmissible : M = 0,028 m 2 153 N = 60 m-N. 

- rayon reduit : r rl = 4 mm et r r2 = 4,667 mm. 

- pressions hertziennes : PHmaxi = 0,418-(4400 N • 210000 N/mm 2 /4 mm • 1 1 mm) 0 ’ 5 = 

/Gmaxi = 1916 N/mm 2 et p Umax2 = 1773 N/mm 2 . 

- duree de vie probable : 10 000 000 de coincements. 

2. CONTRAINTES DANS LA BAGUE EXTERIEURE 

En appliquant les relations precedentes, avec cp 1 = 22,5° = 0,3927 rad, les resultats pour r 2m = 3 1,5 
mm, ^2=11 mm, s 2 = 7 mm, sont donnes ci-apres. 

1 . Contraintes sur la ligne d'action de la force : 

Contraintes normales : a n = 4400 N /(2 tan 22,5° • 1 1 mm • 7 mm) = 69 N/mm". 

Contrainte de cisaillement : x c moy = 4400 N /(2 • 11 mm • 7 mm) = 28,6 N/mm". 

Contrainte de flexion : a fl = 3 • 4400 N • 31,5 mm/(l 1 mm • 7 2 mm 2 ) • (1/tan 22,5° - 1/0,3927) = 

a fl = - 102 N/mm". 
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2. Contraintes dans la coupe imaginaire situee dans le plan de symetrie : 

Contraintes normales : a n = 4400 N/(2 sin 22,5° • 1 1 mm • 7 mm) = 74,7 N/mrrT. 

Contrainte de flexion : a fl = 3 • 4400 N • 31,5 mm/(l 1 mm • 7 2 mm 2 ) • (l/sin 22,5° - 1/0,3927) = 

a fl = 51,4 N/mm 2 . 

3. DEFORMATION RADIALE 

Integrations partielles : J 2 = 0,5 (1/tan 22,5° + 0,3927/sin 2 22,5°) = 2,54788. 

Ji=J 2 - 1/0,3927 = 0,001395. 

Caracteristiques : A = 11 mm • 7 mm = 77 mm 2 , 

7 Z = 11 mm • 7 3 mm 3 /! 2 = 314,4 mm 4 . 

Deformation sur la ligne deF n : A r 2i = 4400 N-31,5 3 mm 3 -0,001395/(2-2T10 4 N/mm 2 -314,4 mm 4 ) 
+ 4400 N-31,5 mm-2,54788/(2-21-10 4 N/mm 2 -77 mm 2 ) = 0,0124 mm. 

4. RESULTAT DE L'ANALYSE PAR LES ELEMENTS FINIS 

La modelisation de la bague exterieure est limitee au premier quadrant. Le nombre d'elements est 
216 et la charge est appliquee a 22,5° et 67,5°. La figure 23.28 montre la repartition de la contrainte de 
comparaison dans un quart de la piece et dans la zone d'application de la charge. La deformation 
trouvee sur la ligne d'action de la force vaut 0,0172 mm, cette deformation etant representee d'un 
fag on exageree sur la figure. La difference entre les deux methodes de calcul est importante. La 
methode analytique ne tient pas compte de la deformation au point d'application de la force concentree 
et recherche le deplacement au milieu de l'epaisseur de la bague. La contrainte ideale au milieu de 
l'epaisseur dans le plan de symetrie vaut 70 N/mm 2 , ce qui correspond a la valeur calculee. Les 
isocontraintes ideales sont representees avec Act = 20 N/mm 2 . 

23.4.2.4 ROUES LIBRES A GALETS DE FORME 

Les roues libres a galets de forme possedent une bague interieure et une bague exterieure 
cylindriques, des corps intermediaires de forme appropriee transmettant par frottement le 
couple de torsion d’une bague a l’autre dans un seul sens de rotation. Les points principaux 
cites precedemment restent applicables pour ce type de mecanisme. La figure 23.29 montre 
diverses variantes de ces elements. Les elements de blocage sont tres rapproches les uns des 
autres, meme jointifs, et la transmission du couple est repartie regulierement sur un grand 
nombre de galets. Le deuxieme rnodele provient de la maison Ringspann et existe en elements 
jointifs et galets equipes d’un ressort individuel. La duree de vie des galets et des chemins des 
bagues a ete augmentee en adoptant un profil corrige afin de reduire l'usure en phase roue fi- 
bre. Pour tous les galets, la surface d'usure modifie Tangle de coincement et Tantideriveur ris- 
querait de ne plus remplir sa fonction si l'usure devenait trop importante. 






Figure 23.29 Coupleurs a galets de forme 
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La geometric des corps doit etre choisie de telle sorte que Tangle de contact soit toujours place 
a Tinterieur du cone de frottement : tana < p ou au repos tana < go- De plus, il est possible 
d’adapter les rayons de courbure afin d’obtenir a peu pres les memes pressions hertziennes sur 
les deux bagues. La troisienre variante utilise la force centrifuge pour liberer les corps du 
contact avec la bague interieure. Lors de la marche en roue libre, la bague exterieure est en 
rotation et entraine les galets a la meme vitesse. La position du centre de masse des galets est 
choisie de telle sorte que les corps pivotent autour de leur ligne de contact. II n'y a plus de 
contact entre les galets et la bague interieure. La roue libre toume sans usure. Pour les tres 
grandes vitesses, la maison Ringspann offre des roues libres avec soulevement hydrodynami- 
que des galets par un courant d’huile. 

23.4.2.5 COUPLEURS A RESSORTS OU A VIS 

Les coupleurs a ressort utilisent le faible frottement pouvant exister entre un ressort heli- 
co'idal, de section carree ou rectangulaire, ajuste sur un arbre ou dans un moyeu. Dans l’exe- 
cution representee sur la figure, le ressort est fixe sur le moyeu court de droite et Tautre ex- 
tremite dans Tanneau en deux parties. Cette piece est pressee contre Talesage du moyeu de 
gauche par un petit ressort. Le couple de frottement qui en resulte agit sur Textremite du res- 
sort. Le mouvement relatif des moyeux dans un sens provoque le gonflement du ressort qui 
vient s'appliquer contre la paroi du moyeu ainsi que Tentrainement souhaite. Le mouvement 
dans Tautre sens engendre une contraction du ressort et libere ainsi Tentrainement. La force 
tangentielle maximale produite par le ressort se trouve par : 

T7 — T7 . total 

1 tmax MO ^ 9 

F t o etant la force tangentielle initiale, a to tai Tangle d’enroulement total du ressort dans le 
moyeu ou sur Tarbre selon T execution et p le coefficient de frottement. 

Une autre conception de coupleur utilise un mecanisme a vis allie a un embrayage a cone ou a 
disque. La figure montre le principe de cet element. 




Coupleur <5 ressort Schurmann 



Principe du coupleur a vis et embrayage 



Figure 6.30 Principe du coupleur a ressort Coupleur a vis avec embrayage a cone ou a disque 

Le couple sur la vis est relie a la composante axiale par la relation usuelle de ces mecanismes , 
soit : 

M t = F ax r 2 tan (Yvis + Pvis)> 



et le couple transmis : M t = r c ■ p F n . 

Les angles du filet et du cone sont choisis assez grands afin d’eviter tout coincement, le me- 
canisme devant rester reversible. 



-3.276 - 



23. Embrayages, coupleurs et freins 



23.5 LES FREINS 

Un frein est un mecanisme destine a ralentir ou meme arreter le mouvement d’un corps ou 
d'un ensemble de corps en translation et/ou en rotation en absorbant une partie de son energie 
cinetique. Les freins peuvent se subdiviser en : 

- freins de retenue : frein permettant d'eviter tout mouvement d’un arbre ou d’un corps en 
position de repos; 

- freins d’arret : frein pennettant d’atteindre la position de repos sous l’effet de son action, 
meme en presence de panne de courant ou sous l'effet d’une commande d’arret d’urgence; 

- freins de reglage : frein pennettant de maintenir une certaine vitesse de rotation d’un arbre 
ou de translation d’un corps; 

- freins de puissance utilises sur les bancs d’essai permettant de charger une machine et d’en 
mesurer ses caracteristiques mecaniques. 

23.5.1 CLASSIFICATION DES FREINS MECANIQUES 

Dans ce chapitre, la classification des freins s'effectue en fonction de la configuration 
mecanique des composants : freins a tambour, a disque ou a ruban. Le couple de freinage de- 
pend essentiellement du coefficient de frottement entre les parties glissantes. 

23.5.1.1 CLASSIFICATION SELON LES COMPOSANTS MECANIQUE 

Le catalogue des freins usuels est represente sur la figure 23.31 et les principales 
caracteristiques de comparaison sont donnees dans le texte du tableau. Les valeurs 
numeriques et proprietes proposees servent simplement de repere pour toute comparaison. 

23.5.1.2 FREINS A TAMBOUR AVEC MACHOIRES INTERIEURES 

Ces freins sont utilises en construction automobile sur les essieux arrieres de la plupart des 
voitures et sur les essieux avants. Un bon frein doit etre capable d’atteindre des distances de 
freinage les plus courtes possibles, obtenues par un temps de reponse minimal et par une 
bonne repartition de la force de freinage suivant la repartition de la charge dynamique sur les 
roues. Les freins a tambour et machoires interieures, appelees aussi segments, existent en 
plusieurs versions. Les segments sont dits comprimes lorsque l'effet du frottement augmente 
le couple de basculement sur la machoire, done le couple de freinage, tires lorsque l’effet du 
frottement diminue ce couple. 

Les freins Simplex et Servo peuvent se monter sur les essieux avant ou arriere. Les freins 
Duplex par contre ne se montent que sur l’essieu avant et seulement exceptionnellement sur 
l’essieu arriere. Le coefficient d’efficacite du frein est le rapport entre l'effort tangentiel sur le 
tambour et la poussee produite par le cylindre de roue. II depend du type de frein et du 
coefficient de frottement de la garniture. Pour un coefficient de frottement p = 0,4, il vaut 5,5 
pour le frein Servo, 3,3 pour le frein Duplex et 2 pour le frein Simplex, ainsi que 0,8 pour le 
frein a disque. 
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Figure 23.3 1 Catalogue des types de freins et proprietes generates 



1 . Frein a tambour Simplex 

Dans le frein Simplex, la machoire primaire (segment dit comprime) est pressee contre le 
tambour dans le sens de rotation de celui-ci. La machoire de frein secondaire (segment dit 
tendu) est pressee contre le tambour dans le sens de rotation contraire de celui-ci. L'effet de 
freinage est presque identique dans les deux sens de rotation. Le frein Simplex est commande 
par un cylindre de roue a double effet. L'appui des machoires s'effectue soit sur un point fixe, 
soit sur deux points. Le reglage de la position des garnitures antifriction a lieu soit sur le cy- 
lindre de roue, soit par excentrique. 

2. Frein a tambour Duplex et Duo-Duplex 

Dans le frein Duplex, les deux machoires de frein sont pressees contre le tambour dans le 
sens de rotation. Ils agissent tous les deux comine des segments comprimes. En marche ar- 
riere, l'effet du freinage diminue car les segments agissent comine deux segments tendus. 
Pour obtenir le meme effet de freinage en marche avant ou en marche arriere, on utilise le 
frein Duo-Duplex. Dans ce frein, les deux segments de frein sont comprimes dans les deux 
sens de marche. 
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Frein Simplex 






Frein Servo 



Frein Duo-Servo 



Figure 23.32 Freins a tambour a machoires interieures (freins pour vehicules, fabrication ATE) 



3. Frein a tambour Servo et Duo-Servo 

Dans le frein Servo, deux machoires de frein sont pressees contre le tambour dans le sens 
de rotation. Le segment primaire est commande par le cylindre de roue tandis que l'autre 
segment secondaire est presse contre le tambour par la force d'appui du segment primaire et 
par le cylindre de la roue. En marche arriere, le frein Servo fonctionne en frein Simplex et la 
force de freinage est diminuee. Si Ton desire le meme effet de freinage dans les deux sens de 
marche, il faut utiliser un frein Duo-Servo. 




Figure 23.33 Principes de conception des freins a tambour avec machoires exterieures 

23.5.1.3 FREINS A TAMBOUR AVEC MACHOIRES EXTERIEURES 

Ces freins sont surtout utilises dans les engins de levage et servent a ralentir la charge ou a 
maintenir immobile le crochet de levage. Les efforts F\ et /L a l'extremite des leviers sont 
produits par une tringlerie et un contrepoids equipe d’un systeme de levage, figure 23.33. 

La position des points d’action des forces sur les leviers et la liaison entre les leviers et les 
machoires influencent le couple de freinage. Generalement, pour deux forces identiques sur 
les leviers, la force de frottement sur le tambour n’est pas egale de chaque cote. Pour eviter 
une reaction radiale sur le tambour, il faut rendre egales les deux forces to tales F B i et F [i2 . 
Cette condition est atteinte en articulant les machoires sur les leviers ou en placant le point 
d'articulation du levier dans l'axe de la force de frottement. La mise en equilibre de chaque 
piece du frein pennettra d’atteindre une solution optimale. Les normes DIN 15435 a DIN 
15437 donnent les cotes de raccordement, les dimensions des machoires et des garnitures, les 
specifications techniques pour les materiaux pour cette famille de freins. 

23.5.1.4 FREINS MONODISQUES 

Ces freins se composent essentiellement d’un disque fixe sur l’arbre et d’une ou de plu- 
sieurs pinces montees dans un etrier et equipees de cylindres de poussee et de plaquettes de 
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friction. Le deplacement des plaquettes vers la surface du disque s'effectue par une commande 
hydraulique, exceptionnellement par une commande pneumatique. 

1 . Freins a disque pour vehicule 

L'installation de freins a disque est aujourd'hui courante dans la construction automobile. 
Les avantages du firein a disque, du point de vue securite d'un vehicule dans la circulation, ont 
conquis presque l'ensemble du marche automobile. II existe de nombreuses versions, adaptees 
a la particularite des vehicules. Les e triers peuvent etre fixes, a cadre flottant, a griffe, bascu- 
lant, equipe de 2 ou 4 cylindres et completes par un mecanisme permettant d’assurer la fonc- 
tion du firein a main. La figure 23.34 montre quelques versions produites par ATE. 




Frein a disque a 2 cylindres 
Vue 6clat<&e de la plnce 




Frein a disque 6 4 cylindres 
Disque ventilfe 




Frein 6 disque a 2 cylindres 
avec frein a main Servo 



Figure 23.34 Freins a disque pour vehicule (selon le Manuel des freins ATE) 

2. Freins a disque industriels 

Les dimensions geometriques et les cotes de raccordement principales des freins a disque 
industriels font l’objet de proposition de normalisation selon DIN. 

Les diametres nominal et interieur maximal des disque prevus par la norrne DIN 15432 sont : 

315/175 355/200 400/220 450/250 500/280 560/310 630/350 710/390 

800/440 900/500 1000/560 mm/mm . 

L’epaisseur proposee est 30 mm dans la serie 1. II est recommande d’adopter un diametre 
nominal correspondant a la serie R10, en gras dans la liste. Les cotes principales de raccor- 
dement sont donnees dans la nonne DIN 15433. 

23.5.1.5 FREINS A RUB AN 

Ces freins sont utilises sur les tambours a cable des engins de levage et dans les boites 
automatiques pour vehicules routiers. L’efficacite du frein depend du coefficient de firotte- 
ment, de la position des attaches du ruban sur le levier et surtout de Tangle d’enroulement du 
ruban sur la poulie. La figure 23.35 montre quelques exemples d’attaches. La force de 
freinage sur le tambour est la difference des tensions dans le ruban. La relation generale 
trouvee precedemment s’applique a cette conception et la force tangentielle ou force de 
frottement vaut : 



F, = F n 2 - F nl = F nl (eh a -1) = Fja (1 - e^), 



et Tefficacite du frottement : Efncacitc ru 5 an = 1 - e'F a . 
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Figure 23.35 Disposition de principe des brins mous et tendus dans les freins a ruban 

23.5.1.6 GARNITURES ANTIFRICTION ET PIECES D’USURE 

Les garnitures antifriction doivent supporter l'usure et l’echauffement engendres par 
l’energie perdue pendant la phase de freinage. Afin de satisfaire les exigences de protection de 
l’environnement, l'amiante est actuellement remplace par des garnitures organiques qui resis- 
tent malheureusement mo ins bien en service. Les proprietes suivantes sont exigees des garni- 
tures : 

- fort coefficient de frottement, si possible constant et independant de la vitesse de glissement, 

- grande resistance mecanique et comportement thermique favorable, 

- tres bonne resistance a l'usure et peu sensible au broutage, 

- bonne conduction thermique vers les pieces metalliques. 

Le coefficient de frottement p est plus eleve dans le contact de surfaces seches ce qui limite 
l'effort de commande et la pression de contact. De plus, ce coefficient varie peu avec la vi- 
tesse de glissement, la pression moyenne et la temperature. Les risques de broutage et de vi- 
brations sont en general plus faible au debut du glissement car le coefficient de frottement 
d’adherence est peu different du coefficient de glissement. Pour diminuer l'usure et evacuer 
l’energie perdue, les surfaces peuvent etre lubrifiees, en particulier dans le contact acier sur 
acier. Les valeurs du coefficient de frottement donnees dans le tableau 23.1 sont aussi applica- 
bles aux freins. Le coefficient p depend des materiaux de la garniture et de la contre-piece, de 
la fonne de la surface, du glissement, de la pression, de la lubrification et de la temperature. 
La valeur exacte ne peut se trouver qu'experimentalement. Le broutage genere des vibrations 
nefastes dans le mecanisme et provoque des variations de couple tres souvent superieures au 
couple de calcul. 

23.5.1.7 DISPOSITIFS DE COMMANDE ET COMPENSATION DE L’USURE 

Le mecanisme de commande du firein doit pennettre de deplacer la garniture vers la 
surface de la contre-piece, de liberer les surfaces de glissement en contact et de compenser 
l'usure inevitable des pieces. La conception proprement dite depend du mode de commande : 
manuel, magnetique, pneumatique, hydraulique et de l’application de l’effort de commande : 
par ressort, contrepoids, force centrifuge, etc. 

1 . Application de la commande 

Le point d’application de la commande des freins se situe sur la partie fixe du mecanisme. 
La conception depend du mode d’application de l'effort de freinage, soit directement sur les 
parties en glissement, soit par l’intermediaire d'une tringlerie. La transmission mecanique des 
forces est simple et sure, mais presente des jeux dans les articulations. II faut done prevoir une 
compensation supplemental de ce jeu pendant le mouvement d’enclenchement et de 
declenchement du frein. 
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2. Efforts et course de commande 

Les efforts a produire et la course de l’organe de commande devront se situer dans la four- 
chette suivante : 

- commande manuelle : Force F < 60 N dans les voitures, F < 150 N engin de levage, 

course = 100 a 200 mm. 

- commande par pedale : Force F < 150 N dans les voitures, F < 250 N dans les camions, 

course = 80 a 200 mm. 

Produit : Force • course inferieur a 90 N m. 

3. Compensation de Vusure 

Des systemes a vis, a excentriques ou a cames, places tres pres des surfaces frottantes, 
permettent de compenser l'usure des garnitures et de conserver la position favorable des pie- 
ces glissantes. 

23.5.2 CALCUL TYPIQUE DES FREINS A TAMBOUR ET A DISQUE 

Le calcul et le controle typiques des fireins a tambour et a disque montrent les divers pas a 
franchir dans l’etude et la realisation des divers modeles de fireins. Le coefficient de frottement 
entre les surfaces glissantes peut varier de q min et p max selon les essais effectues. 

23.5.2.1 CALCUL DES FREINS DE RETENUE 

Si le frein est actif seulement au repos, le couple de freinage doit etre plus grand que le 
couple de charge y compris tous les effets dynamiques, par exemple les efforts engendres par 
les vibrations, ceci a coefficient de frottement minimal. De plus, il faut vouer un soin particu- 
lier a toutes les pieces placees entre le point d’application de la charge et le frein. Le coeffi- 
cient de frottement minimal p mm peut se trouver par des essais. La condition a remplir par ce 
type de frein est : 

-^fr necessaire ^ ^fr present’ (23.14) 

avec : M frpr ^ sent > 2 M fr n ^ cessaire en l'absence d'autres prescriptions particulieres. 

23.5.2.2 ENERGIE CINETIQUE 

L’energie cinetique des pieces en rotation et en translation intervenant dans le freinage 
peut se trouver par les relations fondamentales de la mecanique. Au moment du freinage, la 
vitesse angulaire des pieces en rotation sur l’arbre freine est designee par eo, la vitesse lineaire 
des pieces en translation par v. L’energie cinetique totale se trouve par les somnies : 

E c = Yj Vi ./fed c ° 2 arbre ^ 'A m ' v ~ • 

fed moment d’inertie des masses reduites sur l’arbre freine, 
m masses des corps en translation a la vitesse v. 

23.5.2.3 CALCUL DES FREINS D’ARRET 

Dans le calcul des freins d’arret, il est possible d’introduire le coefficient de frottement 
moyen p m lorsque la valeur minimale n’est pas plus faible que les 80% de la valeur moyenne. 
Les conditions d’essai et d’utilisation doivent rester bien entendu identiques. Les relations 
proposees ci-apres s’appliquent principalement aux freins utilises dans la technique des 
transmissions et de manutention. 

Le couple de freinage necessaire pour les freins d’arret s’exprime par la relation generale : 



-3.282 - 




23. Embrayages, coupleurs et freins 



-^fr necessaire -^T > (23.15.1) 

avec : M L couple sous charge statique augmente des resistances de frottement et du vent, 

Mr couple engendre par les masses en rotation sur l'arbre du frein, 

Mr couple engendre par les masses en translation rapporte sur l’arbre du frein. 

1 . Couple sous charge statique 

Le couple maximal sous charge statique M L max , necessaire au freinage d’une masse in sur 
un plan incline d’angle |3 admis positif si ce plan descend, peut se trouver par la relation gene- 
rale suivante : 

M Lmax =[(wg + F Q )-sinP + F wnt -F F ]-^-^, (23.15.2) 

compte tenu des hypotheses suivantes: 

- Tangle p est suppose positif si la pente du plan incline est dirigee vers le has, 

- la force du vent F ve nt agit dans le dos ou sur l’arriere du mobile, 

- la masse en mouvement rectiligne m, 

- la force de levage Fq s'oppose au mouvement, 

- la force de resistance au deplacement Fy s'oppose au mouvement, 

- le diametre des roues freinees est designe par Jr, 

- le rendement mecanique de Tentrainement est symbolise par q, 

- le rapport de transmission i est dcfini entre l’arbre du frein et celui de Tentrainement. 

Dans les halles fermees, l’effet du vent est a negliger dans la recherche du couple de charge. 
Le couple de freinage transmis sur les roues doit rester inferieur au couple de glissement des 
roues sur leurs appuis. Les freins de mecanismes de levage se calculent par la relation : 

M L =^.F S ^, (23.15.3) 

2 i 

et a charge nominale du moteur de levage, le couple de charge se trouve par : 

M L = M N -r| 2 tot, 

et -^"necessaire — ^*N — ^S ’ ^Vhtot — (23.15.4) 

avec : d\- diametre du tambour, 

Fs somine de toutes les tensions des cables : F s = ^/(Labies'hcabies)’ 

M n couple nominal du moteur, 

Vt vitesse de translation, 
co vitesse angulaire de l’arbre. 

Le calcul des autres mecanismes s'effectue egalement a partir de la charge au repos et des di- 
verses resistances, par exemple le frottement et le vent, toutes ces grandeurs etant rapportees 
sur l'arbre du frein. II faut introduire tous les couples statiques produisant fmalement le couple 
maximal sur cet arbre. 

2. Couple des masses en rotation 

Le couple a produire pour accelerer ou freiner des masses en rotation se trouve par la re- 
lation fondamentale : 

M K = 2X.'^r- (23.15.5) 

Dans un premier calcul, il est possible d'admettre des mouvements uniformement varies et 
cette relation generale se simplifie fortement en : 

Mr = X J rec j (s, - s 2 ) , 
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avec : 



I. Jr 



red ' 



■Ai + 'h, + Jm 



et : J B moment d’inertie du tambour ou du disque y compris l'accouplement, 

Jg moment d’inertie du reducteur rapporte a l’arbre freine, 

Jm moment d’inertie du rotor du moteur, 

si acceleration angulaire : si = on/Ov avec dv temps de freinage, 

so acceleration angulaire : S 2 = ( 02 /dv et cas particulier S 2 = 0 pour les freins d’arret. 



3. Couple sur Varbre du frein de masses en translation 

Pour les freins d’arret rnontes sur des mobiles avec une seule masse en deplacement recti- 
ligne, ce couple peut se trouver par : 

M t =(m + —)-a- — -—, (23.15.6) 

g 2 i 



avec : a deceleration dans le freinage avec a = (v\- y 2 )//i r . 

Cette relation s’applique aussi aux engins de levage si la charge est remplacee par la somine 
de toutes les tensions des cables Fs et le diametre des roues par le diametre du tambour dj. En 
mouvement de descente, le couple se recherche par : 



M t 



F s v T1 V T2 d r T| 

g hr 2 i 



(23.15.7) 



Dans un calcul simplifie, il suffit d’introduire un couple de deceleration representant 10% du 
couple de charge, soit : M T = 0,1- M L et M L + M T =1,1 M L . 




Figure 23.36 Forme et dimensions des freins a tambour selon DIN 15 435 

23.5.2.4 DETERMINATION DU DIAMETRE DU TAMBOUR 
Le moment de freinage produit par chaque garniture vaut : 

^hfr existant — (<f ]/2) • p m ' F n . 

En transfonnant cette relation et en introduisant : F n = p • A 1 et F fr = F R • v 1 = q m F n v u le 
couple de freinage admissible devient : 

M fradm^(Pm-U-^)adm-— > (23.16.1) 

COj 

Pour les freins a tambour selon DIN 15 435 pour lesquels l'aire de chaque garniture vaut ap- 
proximativement A j = 0,102 d x 2 , ce couple se trouve par l’expression pratique : 
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, 0,102 -d\ 

M fradm ^ (Pm ' V 1 ‘ P ) adm » 

COj 

et le diametre du tambour d\ s'extrait facilement de cette relation. 



Tableau 6.3 

Tambours de frein de diametre d\ (DIN 15 434 Teil 1) 

Valeurs admissibles pour le produit p-v i*p et couple de freinage admissible 



Tambour 

d\ k \ 

mm mm 


Garniture 
b 2 l\ sj 

mm mm mm 


Produit 

(p'Vrp)adm 

(N/cm 2 -m/s) 


Couple admissible M fr adm en m-N 
a la frequence n en t/seconde 
25 16,7 12,5 10 


200 

250 

315 

400 

500 

630 

710 


75 

95 

118 

150 

190 

236 

265 


70 

90 

110 

140 

180 

225 

255 


132 

162 

204 

256 

320 

400 

452 


8 

8 

10 

10 

12 

12 

15 


75 

80 

90 

100 

110 

125 

135 


78 

130 


116 

195 

350 

625 


260 

465 

830 

1430 

2580 


580 

1040 

1790 

3230 

4420 


Les valeurs admissibles donnees dans ce tableau proviennent de resultats experimentaux releves 
dans la technique des engins de levage. 



23.5.2.5 DETERMINATION DU DIAMETRE DU DISQUE 



Le couple de freinage produit par k plaquettes, sollicitees par les memes forces normales 
F n , vaut : 

-^fr existant — k (d\/2) ' p m ' F a , 

et le couple de freinage admissible, avec A i l’aire de la surface d'une plaquette : 

M fr adm ^ k W 2 ) ' A 1 ' (P ' Pm)adm- ( 23 • 1 6 - 2 ) 

Ainsi, le diametre du disque devra remplir la condition suivante : 



d x < 



2M, 



fr existant 



A x -k-(p- p m )adm 



23.5.2.6 CONTROLE DU TEMPS ET DE LA DISTANCE DE FREINAGE 

La distance totale x tot parcourue pendant le freinage est la somine des courses provoquees 
pendant le temps de reaction t 0 et le temps de freinage G, voir figure 23.37. En admettant une 
deceleration constante a pendant l’intervalle de temps correspondant au temps de freinage G, 
la distance totale vaut : 



x tot = X 0 + x & = v xl • t 0 + 0,5 V X1 • t ir (23. 17. 1) 

En partant du couple de frottement existant et des divers couples composants, il est possible 
de tirer la valeur du temps de freinage : M fr ex j stant - M L = A7 R + M T d’ou : 



Cr — 



CO t — co 2 



^frex.stant " M L 



E J .«. 



+ 



m + 



F 3 f 
r Q 



s J 



V 2 i J 



0 



(23.17.2) 
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La course terminale, intervenant dans la position superieure et dans le sens de levage, pour les 
engins de levage, se calcule par la relation (23.17.1). En supposant la vitesse finale nulle, 
done co 2 = 0, et en remarquant le sens du deplacement, le temps de freinage se determine par : 



fir — 



CO, 



M frex 1S tan, " M L 



y j +— 

z red g 



F e fd. 



V 2 i j 



•il 



avec : 



signe - pour un mouvement de montee de la charge, 
signe + pour un mouvement de descente de la charge. 



(23.17.3) 




Figure 23.37 Valeur de la vitesse en fonction du temps pour diverses conditions de freinage 

Lors du mouvement de descente de la charge, le moteur electrique accelere sous l’effet de la 
charge pendant le temps de reaction t 0 et se trouve en survitesse. La vitesse angulaire passe de 
ecq a co i ' . Le deplacement total de la charge peut se trouver, a acceleration constante, par : 

x tot = x 0 +x fr = 0,5 v T1 • (l+cOi'/coj) • t 0 + 0,5 v T1 • (aq'/uq) • t fr . 

Dans ce mouvement, M fr ex j stant = 0 , M h = F s (r|/i) d T / 2 , M R = X J red (ooj' - oi| )// 0 et M x = 
(F s /g) (dj/2 i ) 2 [(©!' - CO|)// 0 ] r| d’ou : M L + M R + M T = 0. En substituant ces diverses ex- 
pressions dans la somine et en isolant la vitesse angulaire maximale co , ' , cette derniere peut se 
trouver par : 

eo;=eo 1+ /° (23.17.4) 

, ^rad ^ 1 dj 

F§ • dj • r) g 2/ 

Dans le cas general de mouvements varies, la determination de la distance de freinage doit se 
servir de l’expression generale : 

h + ^0 l 2 

x tot = *0 + x fr = J /( t)-dt+ J/(0-dt, (23.17.5) 

h 'i+'o 

la fonction /(/) devant etre continue dans chacun des domaines d’integration. 

23.5.2.7 DEFINITION DE LA VALEUR D’USURE DES GARNITURES 

Les conditions d’essai et les hypotheses introduites dans la definition de la valeur d'usure 
sont : 

- la deceleration est constante pendant le freinage, 

- la vitesse est nulle en fin de mouvement, 

- l'usure est constante et reguliere sur les garnitures, 

- la temperature maximale admissible n'est pas depassee pendant toute la duree de l’essai, 
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- les forces normales sont identiques sur les deux surfaces de la paire de garniture. 

Le controle de la duree de vie d’une garniture n’est possible que si les conditions d’essai et de 
service sont identiques. L’epaisseur des garnitures collees apres usure .V 3 ne devrait pas etre in- 
ferieure a 20% de l’epaisseur initiale, done 53 > 0,2 s\. Pour les garnitures rivetees, l’epaisseur 
apres usure devrait garantir un supplement de 2 mm. La diminution d’epaisseur de la garniture 
est As = si - S 3 . 

Le volume de matiere usee par frottement se determine par : 

Pfri = ^ll,l ' (U - S 3 ), 



avec pour les freins a tambour : A n i = (d\IT) y b 2 ou Tangle y = 70° selon DIN 15435. 

Le travail de frottement pendant le freinage peut se trouver par : 

W M = p F n s fv , 

s ir etant la longueur de glissement de la garniture sur le frein. En admettant un mouvement 
unifonnement retarde jusqu'a vitesse finale nulle, cette distance vaut : s\\ = 0,5 vi t\\. La vi- 
tesse de glissement vi vaut le produit eoi (cl\/2). Pour un frein equipe de deux machoires, le 
travail de frottement vaut : 

!i' lr = 2 1 1 13 1 = 0,5 p /‘ n ( 1 ) | ( 1 1 / jy. 



Le couple total de frottement se trouve par : M fr existant = <7, • p F n . L’energie perdue par frotte- 
ment s’exprime linalcmcnt par : 



Wfr 0,5 Mfa existant ' tf r . 
Le facteur d'usure se definit par le rapport : 

q = 



V, 



L fr .z-W fr 



duree d'utilisation de la garniture, exprimee en heure, 
nombre de freinages, exprime generalement par heure, 
facteur d'usure se donnant selon DIN 15434 en cm 3 /kWh. 
Cette expression peut se transformer en une relation adimensionnelle : 



avec : L& 
z 

q 



L fr - z — 



K. 



q-w 6 



(23.18.1) 

(23.18.2) 



23.5.2.8 HYPOTHESES GENERALES ET TEMPERATURES LIMITES 

La puissance thermique evacuee du frein doit etre egale a la puissance produite a l’etat 
stationnaire. Un bilan exact des energies mecaniques et thermiques impose des hypotheses 
thermodynamiques, des grandeurs experimentales et la connaissance du comportement du 
couple de freinage en service. Les hypotheses simplificatrices dans le calcul sont : 

- une temperature constante sur la surface du frein et a l'etat stationnaire, 

- le flux de chaleur a travers les garnitures n’est pas pris en consideration, 

- l’energie mecanique totale est evacuee seulement par le tambour ou le disque : 
par rayonnement et par convection libre et/ou forcee, 

- la conduction n’est pas prise en consideration, 

- la convection forcee est introduite seulement pendant la rotation du tambour ou du frein a 
vitesse constante, 

- la temperature ambiante et les temperatures limites admissibles sont connues. 

La puissance thennique evacuee s'exprime alors par : 
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Qa tot ~ Qa 1 + Qa 2 + Qa 3’ 



(23.19.1) 



avec : Q A tot 


puissance 


Qa 1 


puissance 


Qa 2 


puissance 


Qa 3 


puissance 



thermique evacuee totale, 
thermique evacuee par rayonnement, 
thermique evacuee par convection libre, 
thermique evacuee par convection forcee. 



Les temperatures limites admissibles des garnitures et des tambours ou disques dependent di- 
rectement des proprietes de ces composants et de la temperature ambiante. Les valeurs don- 
nees dans le tableau ci-apres sont des grandeurs indicatives et peuvent etre modi li ces dans 
d'autres conditions d'utibsation. 



Tableau 23.4 

Valeurs indicatives pour les temperatures ambiante et des freins 



Allure de la 
Temperature 


Valeur indicative 
Unite : °C 


Temperatures admissibles ou limites 
Freins a tambour ou a disque 




Jr 

' t 


20°C 

60°C 


Temperature ambiante dans le domaine 
d'action du frein 

Milieu normal 
Milieu echauffe 




! $ 1 *u< 

^ f 


< 150°C 

< 350°C 


Temperature admissible en moyenne en 
Regime stationnaire 

Sur le tambour 
Sur le disque 




J Uul _ __ 

J * 1 ZU\ 

d. 


< 200°C 
< 450°C 


Temperature maximale admissible apres 
L'arret du frein 

Sur le tambour 
Sur le disque 




•^01 zul 

$01 zti 

-t 


< 300°C 

< 700°C 


Temperature limite admissible pendant un 
Court instant en periode de freinage 

Sur le tambour (*) 

Sur le disque (*) 


(*) Ces valeurs peuvent s'introduire dans le calcul seulement si le materiau de la garnitures 
des freins a tambour ou a disque autorise cette temperature limite, temperature justifiee par 
des essais. Le coefficient de ffottement ne doit pas chuter trap fortement dans ce domaine. 



23.5.2.9 PUISSANCE THERMIQUE EVACUEE 



1 . Puissance thermique evacuee par rayonnement 

La puissance thennique evacuee par rayonnement du tambour ou du disque se trouve par 
la loi pratique de Stephan-Bolzmann : 



Q^=C-A- 



r T x \ 

100 



( T \ 
1 2 

1 100 J 



(23.19.2) 



avec : C ■ A = C\ (A 21 - An) + C 2 • A 23 , pour les freins a tambour et a disque, 

2 4 

Ci = 1,6 W/nr-K pour des surfaces usinees brillantes (surfaces de freinage), 

2 4 

C 2 = 5,0 W/nT-K pour des surfaces oxydees mates, 
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A 11 aire de la paire de garniture, 

A 2 aire totale du tambour ou du disque dont : 

A 2 \ aire exterieure du tambour ou aires laterales du disque, 

A 22 aire interieure du tambour ou des canaux de ventilation du disque, 

A 23 aires laterales du tambour ou aires laterales du disque non fireine, 

T\ temperature absolue du tambour ou du disque, 

T 2 temperature absolue de l’environnement du frein. 



2. Puissance thermique evacuee par convection libre 

La puissance thermique evacuee par convection libre dans les freins a tambour ou a disque 
peut se trouver par la relation : 

g A 2 =a-(4-4 1 )-(0 1 -0 2 )- 1QQ ~^ [%] , (23.19.3) 



En introduisant la valeur de convection A th 2 dans cette expression, la puissance peut se calcu- 
ler simplement par : 



Qa2 ~ A th2 ' 



- 9 2 ) 



100 -DE[%] 
100 



(23.19.4) 



avec : 9i 
92 
DE 

a 

A th2 



temperature moyenne du tambour ou du disque, 

temperature moyenne du milieu ambiant, 

duree d’enclenchement reelle du moteur (en %), 

coefficient de convection libre, a = 5,8 W/m -K en moyenne, 

valeur de convection selon tableau 6.5 pour les freins a tambour. 



3. Puissance thermique evacuee par convection forcee 

La puissance thermique evacuee par convection forcee dans les freins equipes de tambour 
ou de disque non ventile se trouve par : 



Qa3 ~ 



_ DE[%] 



100 



(9, -0 2 )-(a 1 • A 21 +a 2 • A 22 + a 3 • A 23 ) 



(23.19.5) 



Tableau 23.5 

Valeur de convection pour les tambours de frein selon norme DIN 



d 1 
mm 


A th2 
[W/K] 
n ] — 0 


«1=25 


A th3 

[W/K] 

«l=16,7 «i=12,5 


7q=10 t/s 


200 


0.75 


7.75 


5.65 


4.50 


3.80 


250 


1.16 


14.4 


10.5 


8.40 


7.04 


315 


1.85 


27.4 


19.9 


15.9 


13.4 


400 


2.98 


53.2 


38.8 


31.0 


26.0 


500 


4.65 


98.9 


72.1 


57.6 


48.4 


630 


7.39 


188.0 


136.2 


109.5 


93.0 


710 


9.39 


262.0 


191.0 


152.6 


128.0 



En introduisant la valeur de convection A* 3 dans cette expression, la puissance peut se calcu- 
ler simplement par : 
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Qa 3 = AthS • (9i - %) • (DE[%y 100), (23.19.6) 

avec : a coefficient de convection forcee, 

0 78 2 

pour un environnement sans courant d’air, a = 7,14 • v ’ en W/m“-K. 

Pour les freins a disque avec ventilation, la puissance thermique evacuee depend en grande 
partie de la conception interne des canalisations. Une formule generale ne peut pas se donner 
sans autre pour la puissance evacuee. Cette puissance devrait etre independante du sens de 
rotation du disque. 




Figure 23.38 Cotes de raccordement de deux freins a disques selon norme DIN 15433 

En rotation, la puissance evacuee par convection forcee represente la plus grande partie de 
l’energie transmise. La puissance engendree par le rayonnement est a prendre en consideration 
si Q a i > 0,1 (Qa2 + Qa3)- 

La puissance calorifique produite dans le firein peut se calculer approximativement par : 

Qe tot — O^fr ’ z — 0,5 Mg. existant ' ■ tf T • Z. (23.19.7) 

et la condition a remplir par le firein en regime stationnaire s'exprime alors par : 

Qa i + Qa2 + Qa 3 - QEtot • (23.19.8) 

Remarque finale : 

La methode de calcul des freins dans les organes de transmission fait l’objet d'une norme 
DIN 15434 provisoire dans laquelle de nombreuses relations pratiques sont proposees. Le 
texte de ce sous-chapitre contient seulement les relations de base de la nonne. Un controle 
detaille d'un frein devrait tenir compte des conditions exactes de service et de l’accumulation 
d’energie thennique dans les masses des pieces composantes. 
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TRANSMISSION PAR LIENS FLEXIBLES 



Les transmissions par liens flexibles comprennent toute la famille des elements de machi- 
nes permettant de transmettre une puissance d’un arbre moteur vers un arbre mene au moyen 
de courroies, de cables, de chaines et de poulies ou roues dentees. Les courroies plates et tra- 
pezoidales, les cables transmettent les couples par frottement du lien flexible sur les poulies. 
Les courroies crantees et les chaines utilisent l’emboitement de leurs composants sur des roues 
dentees. 

24.1 TRANSMISSION PAR COURROIES PLATES 

La courroie plate est un hen flexible de section rectangulaire. La solution usuelle se com- 
pose de deux poulies fixees sur des arbres a axes paralleles, reliees par une meme courroie. 
Les forces nonnales dans le brin mou F n \ et dans le brin tendu F n 2 sont differentes afin de 
transferer l'effort tangentiel de la poulie motrice vers la poulie receptrice. Les avantages des 
transmissions par courroies sont : 

- fonctionnement silencieux, 

- conception simple, sans carter et sans lubrification, 

- normalisation partielle des composants : poulies et largeurs des courroies, 

- prix de revient raisonnable en particular pour les grands entraxes, 

- entretien favorable, 

- insensibility aux surcharges momentanees, 

- amortissement partiel des a-coups et des vibrations grace a l’elasticite de la courroie et de 
ramortissement interne des materiaux, 

- possibility de creer une variation du rapport de transmission par poulies etagees ou coni- 
ques. 

Les inconvenients des courroies sont : 

- encombrement important et risques d'accidents, 

- charge radiale generalement elevee sur les arbres et les paliers de guidage, 

- rapport de transmission non rigoureux par suite de la deformation de la courroie au passage 
sur les poulies et du glissement qui en resulte, 

- modification de la tension dans les brins provoquee par l’effet de la temperature, de l'hu- 
midite, de la presence de poussieres ou de corps etrangers, 

- coefficient de frottement variable entre la courroie et les poulies avec la vitesse, fhumidite, 
faction de poussieres. 

24.1.1 VITESSES ET EFFORTS DANS LA COURROIE PLATE 

Le but d'une transmission par courroie plate ou trapezoidale, par chaine, est de transmettre 
une puissance P d’un arbre moteur, indice 1, vers un arbre mene, indice 2, le plus souvent en 
modifiant la frequence de rotation. Les frequences de rotation, exprimees en tours par 
seconde, sont designees par : 

- arbre moteur : m, 

- arbre mene : m. 
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24.1.1.1 VITESSES ET RAPPORT DE TRANSMISSION 

En supposant provisoirement qu'il n'y ait pas de glissement entre la courroie et les poulies, 
diametres d\ et d 2 , l’epaisseur de la courroie, la vitesse de la courroie et les vitesses 
circonferentielles sur les poulies sont alors identiques : 

Aourroie — Ail — Ai2’ 



avec : v u i = coi • d\/2 

v U 2 = W2 • dl/2, 

coi = 2 Tt n\ et w 2 = 2 n n 2 . 

Le rapport de transmission i entre les arbres 1 et 2 se calcule par : 

_ (Oj _ n x _ d 2 
co 9 d x 



(24.1.1) 



Si le glissement existe entre la courroie et les poulies, le rapport de transmission est different 
du rapport des diametres des poulies. Pour obtenir le rapport souhaite, il faut corriger le ou les 
diametres des poulies en augmentant le diametre de la poulie motrice ou en diminuant celui 
de la poulie rnenee. Le glissement peut atteindre jusqu'a 2% pour les courroies en cuir. Pour 
les courroies synthetiques bien concucs, le glissement est pratiquement nul. 



24.1.1.2 TENSION DE POSE 

La tension de pose dans la courroie est absolument necessaire alln d’obtenir une force 
normale suffisante entre la courroie et les poulies. Elle depend de la force tangentielle a trans- 
ferer, de la nature de la courroie, du coefficient de frottement et des conditions ambiantes. 
Dans une premiere approche de ce probleme, on peut admettre un comportement lineaire de la 
matiere de la courroie. L'allongement est alors proportionnel a l’effort normal. Au repos et 
sans couple sur les poulies, la tension dans les deux brins de la courroie est identique : 

F n 1 0 = F n2 o = (F n l + F n2 )/ 2, 

avec : F n io force normale dans la brin mou au repos, 

F „2o force normale dans le brin tendu au repos, 

F n i force normale dans le brin mou en service, 

F n2 force normale dans le brin tendu en service. 

La tension de pose s'exprime en general par 1'allongement specifique s a imposer a la courroie 
au montage de la transmission. Les fabricants indiquent cette valeur en fonction du type de 
courroie et du diametre de la petite poulie. 

La tension de pose peut se creer : 

- en raccourcissant la longueur de la courroie lorsque l’entraxe des poulies est fixe, 

- par modification de l’entraxe des poulies au moyen de tendeurs, 

- par faction d’un galet tendeur ou d'un systeme autotendeur, 

- par le poids propre de la courroie (seulement applicable aux entraxes superieurs a 5 metres). 



24.1.1.3 FORCES NORMALES DANS LA COURROIE 

Soit p le coefficient de frottement entre la courroie et la poulie et a = amir Tangle d’en- 
roulement le plus petit sur l’une des poulies. Pour eviter tout glissement entre la courroie et 
les poulies, la tension dans le brin tendu F n2 doit rester constamment plus faible que sa valeur 
a la limite du glissement : 

F n2 < F n2 lim = F„] . “ . 
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Pour simplifier les relations entre les tensions dans les brins, nous introduisons le coefficient 
de frottement de calcul p' = pAS’ g i, inferieur au coefficient de frottement de glissement. Le 
calcul rigoureux devrait tenir compte du coefficient de frottement d’adherence plutot que du 
coefficient de glissement. La formule devient simplement : 

F nl = F n] e ,ua . 

La force tangentielle F t transferee d'une poulie a l’autre par la courroie est la difference des ef- 
forts normaux dans les deux brins soit : 

F t = F nl - F n i, 

ou en exprimant F t en fonction des deux tensions F nl ou F n2 a l’aide du coefficient de frotte- 
ment de calcul p' et de Tangle d’enroulement a : 

Ft = F„i (e M “ - 1) =F n2 (1 - e^' a ). (24.1.2) 

L'equilibre de rotation de la poulie motrice, de diametre d\, fait intervenir cette force tangen- 
tielle dans le calcul du couple moteur, soit : 

M,,= f ' F,= f '^ 2 ( 1 “ e ‘“* = Tr ! '' <24 ' L3) 

En supposant les pertes dans la transmission negligeables et le glissement nul, le couple sur la 
poulie menee vaut : 

M a =^-F, = ^-F n2 (l- e “'‘)=^L. (24.1.4) 

2 2 co 2 

La conservation de la puissance entre les parties motrices et menees, a pertes nulles, permet 
d’ecrire Tegalite : 

P = Pt =M t i coi =P 2 = M t 2 . to 2 . (24.1.5) 





Figure 24.1 Transmissions par courroies plates entre deux poulies : droite, avec enrouleur, croisee 

24.1.1.4 DIMENSIONS GEOMETRIQUES DE LA COURROIE 

Les angles d’enroulement et la longueur de la courroie dependent des diametres des deux 
poulies, de Tentraxe a, du genre de transmission : droite, solution la plus frequente, avec en- 
rouleur ou croisee pour obtenir une inversion du sens de rotation. II est possible de placer une 
transmission a courroie plate entre des poulies a axes non paralleles. La condition primordiale 
a remplir par ce genre de montage est de diriger la courroie perpendiculairement a Taxe de la 
poulie pour le brin arrivant sur la jante, Tangle de sortie de la courroie ne devant pas depasser 
25°. 
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1 . Transmission directe 

Les deux poulies toument dans le meme sens, la direction des brins correspondant aux 
deux tangentes exterieures. L'angle d’enroulement ai sur la plus petite des poulies, indice 1, se 
trouve par : 

ai = n - 2 p avec sin|3 = (di - d\)i 2 a, 
et sur la grande poulie : ot 2 = re + 2 p. 

La longueur interieure de la courroie droite entre deux arbres paralleles est : 

^courroie = « , ■ y + (X , ■ ^ + 2 Q COS |3 , (24.2.1) 

ou environ : / C0uII0ie * 7t • d ' + d * +2 a+ ^ - . (24.2.2) 

2 4 a 




Angle denroulement a sur la poulie en degr6s 



Figure 24.2 Frottement sur les poulies en fonction de l'angle d'enroulement et du coefficient g' 
Equilibre des poulies sous l'effet des tensions dans les brins 

2. Transmission avec enrouleur 

Les poulies motrice et rnenee toument dans le meme sens, la poulie de l’enrouleur dans le 
sens inverse. Les angles d’enroulement et la longueur interieure de la courroie dependent des 
diametres des trois poulies, de l’entraxe et de la position de l’enrouleur. La courroie est cintree 
dans les deux sens pour ce genre de transmission. 

3. Transmission croisee 

Les poulies motrice et rnenee toument dans les sens inverses, la courroie etant tordue entre 
chaque poulie. L'angle d’enroulement ai sur la plus petite des poulies se trouve par 
l’expression : 

ai = n + 2 p avec sinp = (d i + di)l2 a , 
et sur la grande poulie : a 2 = 7t + 2p = ai. 

Les deux angles d’enroulement sont egaux. La longueur interieure theorique de la courroie se 
trouve aussi par : 
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Lurroie = a i ' y + « 2 ' y + ' cos p. (24.2.3) 

4. Entraxe minimal des axes paralleles 

L'entraxe minimal r/ mm est variable avec le type de courroie et les conditions exactes de 
transmission. On peut admettre : 

- courroies en cuir : <7 min > d\ + di+ 1 metre, 

- courroies synthetiques : <7 mm > k di, 

pourz= 1,25 1,75 2,0 4,0 10 

k= 1,3 1,15 1,0 0,9 0,8 

24.1.1.5 EQUILIBRE DES POULIES 

Au repos et sans frottement dans les appuis, les deux brins de la courroie supportent la 
meme tension axiale. Chaque poulie est soumise a Taction de trois forces : les deux tensions 
dans les brins F nl0 et F^o, Taction des appuis sur la poulie F B o- En rotation et sous Taction du 
couple moteur ou recepteur, Tequilibre des poulies s'ecrit au moyen de la somine vectorielle : 

1 . Equilibre de translation : F nl + F n 2 + F B = 0. 

2. Equilibre de rotation : L'action de Tappui F B passe par le centre de rotation de la poulie. 
Comine les tensions dans les deux brins sont differentes, la ligne d’action de la resultante : 
F resuitante = F n i + F n 2 n’est pas confondue avec celle de Tappui. Le couple qui en resulte 
doit etre compense soit par le couple moteur sur la poulie 1 , soit par le couple resistant sur 
la poulie 2. 

Si les conditions exactes de frottement et de tension de pose sont mal connues, on peut cher- 
cher approximativement Taction de Tappui sur la poulie en supposant un angle d’enroulement 
de 180° sur chaque poulie, un coefficient de frottement de calcul p' ~ 0,22. A la limite du 
glissement, la tension dans le brin tendu vaut F „2 = 2 F n |. Les brins etant supposes paralleles, 
Teffort dans Tappui vaut : F B ~ 3 F nl « 3 F t . 

24.1.2 CONTRAINTES DANS LA COURROIE PLATE 



La force tangentielle maximale transmissible par la courroie depend en definitive de la 
contrainte ou de la deformation admissible dans Taire transversale A=b' s et des caracteristi- 
ques mecaniques des materiaux. Les dimensions transversales de la courroie plate sont desi- 
gnees par : 

- largeur de la courroie b, 

- epaisseur de la courroie s. 



24.1.2.1 CONTRAINTE NORMALE DANS LE BRIN TENDU 



La contrainte normale et la deformation specifique dans le brin tendu d’aire A = b' s et 
d’effort nonnal Fn = F n 2 valent : 



= 

A b-s 



b-s-E„ 



(24.3.1) 



avec : E n 



E n module d’elasticite longitudinale de la courroie 

(le module d’elasticite transversal est habituellement different), 
s n 2 deformation specifique longitudinale. 
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La contrainte normale dans le brin mou snl est plus faible; elle vaut : 

tfni = a n2 e' Ma . 

24.1.2.2 CONTRAINTE DE FLEXION 

La courroie epouse la forme des poulies a chaque passage. Cette deformation transversale 
produit une contrainte de flexion dans la courroie d’autant plus grande que le rapport s/d est 
grand. La contrainte de flexion af est maximale sur la plus petite des poulies : 

a f = ~E t et e f = -/-, (24.3.2) 

a a 

min min 

avec : Ef module d’elasticite en flexion de la courroie; pour la plupart des materiaux, ce 
module est different du module d’elasticite longitudinale E n , 

Ef deformation specifique sur les fibres exterieures de la courroie. 

Pour que la courroie flechisse lorsqu'elle vient en contact avec la poulie, il faut produire sur 
cette piece un moment flechissant. Cet effort est engendre par un leger deplacement de la 
courroie par rapport a la tangente aux deux poulies. Pour redresser la courroie lorsqu'elle 
quitte la poulie, il faut creer un moment flechissant de sens inverse. 

24.1.2.3 CONTRAINTE ENGENDREE PAR L'EFFET CENTRIFUGE 

L'effet de la force centrifuge est negligeable jusqu'a la vitesse circonferentielle de 15 m/s. 
La contrainte nonnale a c sur les poulies croit avec le carre de la vitesse et se trouve par : 

c> c = p ' v u 2 et 8 C = p v u 2 /E n , (24.3.3) 

avec : s c deformation specifique creee par l'effet centrifuge, 
p masse volumique, 

v u vitesse circonferentielle de la courroie sur les poulies. 



1— H 

Repartition des contraintes normales Repartition des pressions 

Figure 24.3 Repartition des contraintes dans la courroie directe et de la pression sur la poulie 
24.1.2.4 CONTRAINTE DE TORSION 

La contrainte "de torsion" dans la courroie intervient dans la transmission croisee et 
lorsque les poulies ne sont pas a axes parfaitement paralleles. Elle peut se trouver par : 

<5i = (b/a) 2 ' E n et s t =(b/a) 2 , (24.3.4) 

avec : s t deformation specifique creee par la torsion de la courroie, 

E n module d’elasticite longitudinale. 
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Nous laisserons cette contrainte particuliere de cote dans la suite de l’expose car elle n’inter- 
vient que dans des cas exceptionnels. 

24.1.2.5 CONTRAINTE RESULTANTE 

La contrainte resultante maximale, dans la meme section, est egale a la somine de toutes 
les contraintes composantes, soit : 

CJmax = a n + CTf + g c + a t . (24.3.5) 

La deformation specifique maximale est aussi la somine de ses composantes : 

£max = Sn + £f+Sc + St. (24.3.6) 

Pour obtenir une efficacite maximale d'une transmission par courroie, il faut choisir un mate- 
riau tres resistant en traction, de faible masse volumique, un coefficient de frottement eleve 
entre la face d’adherence et les poulies. Ces conditions sont atteintes par les courroies synthe- 
tiques composees de plusieurs couches specialises. 



24.1.3 PUISSANCE TRANSMISSIBLE 

La puissance transmissible est egale au produit de la force tangentielle par la vitesse de la 
courroie. La force tangentielle limite est imposee par la contrainte ou la deformation specifi- 
que normale limite ainsi que par les conditions de frottement. 



24.1.3.1 FORCE TANGENTIELLE MAXIMALE 



Pour une courroie droite, la contrainte normale limite admissible a n 2 limite dans la section 
resistante permet de trouver la valeur de l’effort normal F n2 max : 

F n2 max b S (CJljmite " CJf - CJ c ), 



ou a partir de la deformation specifique maximale admissible s max : 



Fn2 max bs ( £ 1 j m j lc £f £c) F n . 



La force tangentielle F t est reliee a la force normale du brin tendu par : F t = F n2 ( 1 - e" ,u</ ) . La 
force transmissible par unite de largeur de la courroie s’exprime alors par : 



f l = f e ' a - 1 1 

b n2 e"'“ b 



F 



n2 

b 



•(l-e^'“). 



(24.4.1) 



La force tangentielle intervient directement dans la puissance transmissible, done dans la ca- 
pacity portante de la transmission. 



24.1.3.2 PUISSANCE TRANSMISSIBLE 

La puissance transmissible est egale au produit de la force tangentielle par la vitesse de la 
courroie en negligeant les pertes. En rempla5ant la force normale dans le brin tendu par le 
produit de la contrainte a„2 par l’aire de la section de la courroie, la puissance par unite de 
largeur se trouve par : P/b = F t v u i lb = F t vjb soit : 

x = = -^tN 1 - e-'“ ) = a , 2 v„ s (1 - e-“'“ ). (24.4.2) 

bbb 

Remplacons finalement la contrainte dans le brin tendu a n 2 par sa valeur en fonction des au- 
tres contraintes : 
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ou : 



P_ 

~b 



f 

a —E 

u limite , ^ f 

a 

V min 



P v l 




)' V u S, 



p_ 

~b 



f 

^ limite 

V 




A 



P V u S 






) 



(24.4.3) 



Chaque terme dans la parenthese represente une partie de la force tangentielle par unite de 
largeur de la courroie. Cette puissance transferable d’une poulie a l'autre est proportionnelle a 
la vitesse de la courroie si celle-ci est faible. A grande vitesse, l'effet centrifuge diminue la 
puissance transmissible et n’est plus negligeable. La puissance maximale est atteinte lorsque 
la contrainte due a l'effet centrifuge represente environ le tiers de la contrainte totale et 
maximale. 



Pour faciliter les calculs, introduisons le facteur d’enroulement C a defini comine facteur de 
correction lorsque l’enroulement est different de 180° : 



\-e^' a 






1 -e“^ ‘ 



(24.4.4) 



Ce facteur permet de corriger facilement la section de la courroie donnee par les fabricants. II 
est represente sur la figure 24.4. Cette figure montre egalement la Constance ou la variation 
des contraintes normales dans une courroie en cuir en fonction de la vitesse v u . 




Angle d’enroulement a sur la petite poulie en degr§s 




Figure 24.4 Facteur d'enroulement C a . Valeur des contraintes composantes dans une courroie en cuir 
Caracteristiques de la courroie : cuir souple s = 5 mm, d\ = 250 mm, b = 20 mm, A = 1 cm 2 

24.1.3.3 PERTES DANS LES TRANSMISSIONS PAR COURROIES 

Le rendement d’une transmission par courroies depend des pertes dans la courroie, sur les 
poulies et dans les appuis. Les pertes represented seulement quelques pour cents de l’energie 
transmise. 

1 . Pertes entre la courroie et les poulies 

Les pertes entre la courroie et les poulies interviennent au cintrage de la courroie sur la 
jante des poulies. Comine la tension axiale dans les brins varie de F n 2 a F a i, la face portante 
de la courroie a tendance a glisser sur la poulie motrice. II en va de meme pour la poulie me- 
nee ou la tension passe de F nl a F n2 . Ce glissement est responsable de la perte de vitesse Av u 
d’une poulie a l'autre. II est possible d’ecrire : 
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P = P ■ 

r 2 M 



\ V ul~ V u2 A 



V 



v, 



= ( 1 -¥vu)-^> 



ui / 



(24.5.1) 



avec : P\,Pi 

Vvu 



les puissances sur les arbres menant et mene, 

pertes relatives entre la courroie et les poulies : \|/ vu = (v ui - v U 2 )/ vu i. 



2. Pertes sur la courroie 

Les pertes sur la courroie et sur les poulies sont engendrees par le frottement dans Fair de 
ces organes en mouvement . Ces pertes prennent de l'importance pour des vitesses de courroie 
superieures a 30 m/s. De plus, a vitesse elevee, Fair s’introduit entre la courroie et la poulie et 
engendre l'aeroplaning d’ou une diminution F adherence. 



3. Pertes dans les appuis 

Les reactions d'appui sur les poulies F B i et F B 2 proviennent des paliers supportant les 
arbres. II est possible de trouver ces pertes au moyen des relations proposees pour les paliers 
lisses ou a roulement. 



4. Rendement total 

Le rendement d’une transmission par courroie plate depend en grande partie des proprietes 
de la matiere et de Fepaisseur de la courroie. Ce rendement total peut atteindre 98% et plus 
par les courroies multicouches composees de fibres synthetiques avec couches d’adherence en 
elastomere. 



24.1.3.4 NOMBRE MAXIMAL DE FLEXIONS 

Le passage de la courroie sur les poulies flechit le lien et fatigue la matiere par une con- 
trainte pulsante. L’experience a montre que le nombre de flexions par seconde ne devrait pas 
depasser une valeur limite /f limite dependant de la composition de la courroie. Si zp est le 
nombre de poulies, le nombre de flexions par seconded se trouve par Fexpression : 

ff Zp V u / /courroie —fi limite- (24.5.2) 

Le nombre limite de flexions F limite est donne dans la table des matieres pour courroies. 

24.1.3.5 VARIATION DE LA TENSION DANS LA COURROIE 

La difference entre les tensions F n 2 et F n \ est limitee par le glissement de la courroie sur la 
plus petite ou la plus grande des poulies. Cette condition limite intervient lorsque le coef- 
ficient de frottement de calcul p’ devient egal au coefficient de frottement de glissement p. 
Examinons les diverses possibilites de montage des transmissions par courroies et la variation 
de la tension en fonction de la force tangentielle a transmettre ou du couple moteur. La figure 

24.5 montre trois possibilites de transmission par courroie. 

1 . Transmission directe 

La disposition la plus courante est la transmission directe entre des arbres paralleles. La 
difference entre les tensions F n 2 et F n i sera limitee par le glissement de la courroie sur la plus 
petite des poulies lorsque le coefficient de frottement de calcul p’ devient egal au coefficient 
de frottement de glissement p. Les tensions initiales sont egales et la difference croit avec la 
force tangentielle F t ou le couple moteur. Lorsque le rapport F n TF n \ = e M ", le coefficient de 
securite au glissement vaut 5 g i. Lorsque ce rapport atteint la valeur limite le coefficient 5 g i 
vaut un et la force tangentielle F t devient maximale. En supposant une augmentation legere de 
F t , la courroie commence a glisser sur la poulie la plus petite. Le couple sur l'arbre menant ne 
peut pas depasser cette valeur. 
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Figure 24.5 Schemas des transmissions par courroies plates : directe, a enrouleur et auto tendeur 
Forces dans les brins et tangentielle des trois montages en fonction du rapport des couples 

2. Transmission avec un enrouleur 

Dans la transmission avec enrouleur, cet element doit se rnonter sur le brin mou et son 
diametre doit etre au mo ins egal au diametre de la plus petite des poulies. L'enrouleur aug- 
rnente Tangle de contact sur les poulies et maintient la tension constante dans le brin mou. Les 
conditions de tension dans les brins sont un peu identiques a cedes de la courroie directe, la 
tension dans le brin mou ne variant pas : F nl = constante. 

3. Transmission avec mecanisme auto tendeur 

Les solutions precedentes montrent qu'il est necessaire de conserver une tension initiale 
importante si Ton desire transmettre une grande force tangentielle. Les mecanismes auto ten- 
deurs permettent de maintenir pratiquement un rapport constant entre les tensions dans les 
deux brins, done de tendre les brins proportionnellement aux couples a transmettre. Les diver- 
ses solutions proposees pour resoudre ce probleme utilisent les forces exterieures sur le mo- 
teur : poids du moteur, tensions dans les brins, couple moteur et reaction d’appui. En pre- 
voyant un point d’articulation du support du moteur entre son centre de rotation et la ligne 
d'action de la resultante de tensions F n i et F a 2 , cette resultante tend automatiquement les brins 
mou et tendu. La tension initiale dans les deux brins est engendree par le moment du au poids 
du moteur. 

4. Conditions de representation graphique sur la figure 24.5 

La variation des forces nonnales dans les brins mous et tendus de la courroie est basee sur 
les hypotheses suivantes : 

- la matiere de la courroie obeit a la loi de Hooke : loi de proportionnalite entre les forces et 
les allongements, 

- sous le couple nominal M ti nom , le rapport des tensions vaut e M “ = 2,5, 

- Tangle d’enroulement vaut a = 180° = n radians pour toutes les dispositions, 

- le coefficient de frottement de calcul vaut alors p = 0,292, 
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- le coefficient de securite au glissement est admis a S g \ = 1 ,4 => p = p' ' 5 g i, 

- la variable independante en abscisses est le rapport entre le couple produit et le couple 

nominal sur la petite poulie nom , la force tangentielle nominale etant F t . 

Au moment du glissement, le rapport des tensions vaut e ,Llu = 3,61 et le coefficient de frotte- 

ment de glissement atteint ainsi p = 0,408 . La reaction de l’appui sur la poulie motrice se 
traduit pratiquement par la somine F B = F n i + F n 2 . 

5. Conclusions sur le comportement 

En observant les trois graphiques, on s'apercoit que : 

- la transmission directe presente du glissement des que le couple depasse approximative- 
ment le tiers du couple nominal. 

- la reaction d’appui croit avec le couple sauf pour la courroie directe. 

- Les dispositions avec enrouleur et a auto tension permettent des pointes de couple pouvant 
depasser 60% du couple nominal. 

- a partir des hypotheses emises, la transmission directe peut remplir le role de limiteur de 
couple par glissement de la courroie sur les poulies. 

24.1.3.6 CARACTERISTIQUES DES MATIERES POUR COURROIES 

A l'heure actuelle, la plupart des transmissions par courroies utilisent les courroies multi- 
couches avec elements de traction en fibres synthetiques : polyamide, fibre de verre, fibre 
aramide Kevlar. Ces matieres possedent des couches de traction peu deformables et une cou- 
che exterieure a frottement eleve. Les courroies sont decoupees dans des bandes de longueur 
finie, a la largeur voulue, les extremites du lien sont taillees en biseau et le plus souvent 
collees. Si la courroie doit entrainer des poulies sur les deux faces, une seconde couche de 
frottement est appliquee sur la seconde face. 

Les courroies textiles possedent une ou plusieurs couches de traction en coton, polyamide ou 
polyester. Elies se composent le plus souvent de 3 a 6 couches vulcanisees. La face de firotte- 
ment est revetue de caoutchouc ou de polyurethane. La courroie monocouche trouve emploi 
dans les transmissions a haute vitesse, les multicouches dans l’industrie pour des vitesses 
moyennes. 

Les fabricants de courroie foumissent generalement plusieurs nomogrammes et des coeffi- 
cients de correction pour le calcul rapide d'une transmission par courroie plate. Ces abaques 
tiennent coinpte de la vitesse circonferentielle sur les poulies, du type de courroie, des diame- 
tres des poulies et de leur difference, de Tangle d’enroulement minimal sur la plus petite des 
poulies. 

24.1.3.7 ENTRAINEMENTS SPECIAUX AVEC COURROIES PLATES 

En complement aux trois solutions classiques d’entrainement avec des courroies plates, 
donnons les caracteristiques de quelques entrainements speciaux (selon Habasit). 

1. Entrainement par deux poulies dont Vune est folle 

Dans cette disposition, l'arbre entraine est immobile lorsque la courroie est placee sur la 
poulie folle. Les conditions a remplir par la transmission sont : 

- poulie motrice fixe bombee, les deux autres poulies sont cylindriques, 

- diametre de la poulie folle plus faible que celui de la poulie fixe, 

- difference de diametre environ 1 a 2 mm, 

- fourchette d’embrayage equipee de preference de rouleaux et placee sur le brin mou pres de 
la poulie entrainee, 

- axes des rouleaux exactement perpendiculaires a la courroie. 
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Tableau 24.1 

Caracteristiques de calcul des courroies plates usuelles 



Matiere 

des 

courroies 


Resistance 
a la traction 

E n R m 

N/mm 2 N/mm 2 


Epaisseur, masse volumique, 
Resistance limite, coefficient de calcul 

$ P S limite M-' E f 

mm kg/dm 3 N/mm 2 — N/mm 2 


Limites 

d'utilisation 

Ms /flim v max 

min N/mm 2 m/s 


Multicouche 






















Fils PA-PE /caout 


650 


240 


1,5. .3. 3 


1,25 


8,5 


0,75 


60 


50 


100 


80 


Enrobage PU /CH 


550 


190 


1.7. .8.0 


1.25 


7.0 


0.30 


50 


50 


100 


80 


Bandes PA / caout. 


550 


200 


1.5. .3. 3 


1.25 


7.0 


0.75 


50 


50 


100 


80 


Pre-tendues / CH 


450 


160 


1.7. .8.0 


1.25 


5.5 


0.30 


40 


40 


100 


80 


Cuir 






















Cuir normal 


250 


25 


3. .7 


L0 


3,9 


0,3 


50 


30 


5 


30 




250 


25 


8..12 


L0 


3,9 


+ 


70 


35 


5 


25 




250 


25 


14. .20 


1,0 


3,9 


v„/100 90 


45 


5 


25 


Cuir souple 


350 


30 


3. .7 


0,95 


4,4 


0,3 


40 


25 


10 


40 




350 


30 


8..12 


0,95 


4,4 


+ 


60 


30 


10 


35 




350 


30 


14. .20 


0,95 


4,4 


v u /100 80 


40 


10 


30 


Textiles 






















Soie artificielle 




50 


2..18 


1,0 


3,9 


0,35 


40 








Coton 


900 


44 


4..12 


1,3 


3,9 


0,30 


40 


20 


40 


50 


PA ou Perlon 


900 


200 


4.. 1,2 


U 


9 


0,30 


40 


20 


80 


60 


Ruban d'acier 


21E4 


1500 


0,2.. 1,2 


7,85 


330 


0,30 


21E4 


1000 


45 


50 


Les grandeurs numeriques du tableau sont des valeurs moyennes. 










Pour les courroies foumies par les fabricants, adopter les valeurs proposees dans la documentation. 



2. Entrainement par polities coniques 

Cette disposition permet d’atteindre une variation continue du rapport des frequences de 
rotation. Les conditions a remplir par cette transmission sont : 

- diametre des poulies aussi grand que possible afin qu'une courroie etroite puisse etre utili- 
see, 

- meme conicite sur les deux poulies coniques. Conicite maximale 10%, 

- entraxe minimal : a m j n = 2 (D + d), 

- desaxement lateral Ax des poulies coniques de facon a ce que la courroie circule aussi li- 
brement que possible entre les rouleaux de guidage, 

- rouleaux de guidage places sur le brin mou pres de la poulie menee et exactement perpen- 
diculaires au plan des axes des poulies coniques. 

3. Entrainement a inversion du sens de rotation 

Ce genre de transmission permet l'inversion du sens de rotation de la poulie menee. Les 
conditions a remplir par cette conception sont : 

- la grande poulie doit etre bombee, 

- la petite poulie et les poulies de renvoi seront cylindriques, 

- le diametre des poulies de renvoi ne devrait pas etre plus petit que le diametre de la petite 
poulie. 

4. Entrainement sur plusieurs arbres 

Cette disposition permet d’obtenir une transmission de puissance sur plusieurs arbres avec 
une seule courroie. Les conditions de conception a remplir sont : 
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- en general un guidage de courroie est possible seulement lorsque la plus grande des poulies 
est bombee, 

- au besoin, d'autres poulies peuvent etre bombees, mais uniquement cedes qui enroulent la 
courroie dans le merne sens, 

- les poulies bombees et leurs profils doivent se trouver exactement dans le meme plan. 




Figure 24.6 Entrainements speciaux avec courroies plates 
24.1.3.8 POULIES POUR COURROIES PLATES 

Les poulies se composent de la jante ou partie exterieure supportant la courroie, du rnoyeu 
servant a la fixation de la poulie sur l'arbre et de la brassure ou liaison entre le rnoyeu et la 
jante. Les materiaux utilises sont : la fonte grise ordinaire ou alliee, la fonte nodulaire, l’acier 
coule, les alliages legers, etc. Les grandes poulies sont fabriquees en deux pieces et sont as- 
semblies au rnoyen de vis de serrage. 

L'epaisseur de la jante est choisie approximativement entre d/300+2 et d/200+3 mm. Le profil 
est generalement bombe sur la grande poulie, plat sur la petite poulie. Les poulies folles sont 
toujours prevues a jante cylindrique. Le bombage de la poulie ameliore la stability de la 
transmission et oblige la courroie plate a se centrer. La largeur de la jante sera 10 a 50 mm 
plus grande que la largeur de la courroie, voir tableau ci-apres. Les surfaces de contact sont a 
usiner finement (Ra < 0,8 pm) afin d'augmenter la duree de vie de la courroie et le coefficient 
de frottement reel. 




Figure 24.7 Poulies pour courroies plates 
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Tableau 24.2 

Diametres des poulies, largeur des poulies et hauteur du bombe 



Diametres selon normes ISO et DIN 111 (en gras : diametre a preferer) 



40 45 50 
250 280 315 
1600 1800 2000 


56 63 

355 400 


71 

450 


80 90 

500 560 


100 

630 


112 125 

710 800 


140 

900 


160 180 200 
1000 1120 1250 


224 

1400 


Largeur des poulies B et largeur maximale de la courroie 


plate b max 








B= 25 32 


40 50 


63 


80 100 


125 


140 160 


180 


200 224 250 


280 


6max= 20 25 


32 40 


50 


71 90 


112 


125 140 


160 


180 200 224 


250 


B= 315 355 


400 
















6max= 280 315 


355 
















Bombe sur la j ante 


















diametres de 40 a 112 mm 


0,3 mm 




diametres 125 et 140 mm 0,4 mm 




diametres 160 et 180 mm 


0,5 mm 




diametres 200 et 224 mm 0,6 mm 




diametres 250 et 280 mm 


0,8 mm 




diametres 315 et 355 mm 1,0 mm 




Diametres 


Largeur 


140 


180 


224 


280 


largeur 


largeur 




en 


< 


a 


a 


a 


a 


= 


> 




mm 


125 


160 


200 


250 


315 


355 


400 




400 et 450 


1,0 


1,2 


1,2 


1,2 


1,2 


1,2 


1,2 




500 et 560 


1,0 


1,5 


1,5 


1,5 


1,5 


1,5 


1,5 




630 et 710 


1,0 


1,5 


2,0 


2,0 


2,0 


2,0 


2,0 




800 et 900 


1,0 


1,5 


2,0 


2,5 


2,5 


2,5 


2,5 




1000 


1,0 


1,5 


2,0 


2,5 


3,0 


3,0 


3,0 




1250 


1,2 


1,5 


2,0 


2,5 


3,0 


3,5 


4,0 




1600 


1,5 


2,0 


2,5 


3,0 


3,5 


4,0 


5,0 




2000 


2,0 


2,5 


3,0 


3,5 


4,0 


5,0 


6,0 





24.1.4 CHOIX PRATIQUE D'UNE TRANSMISSION PAR COURROIE 

Les diverses expressions proposees pour le calcul d'une transmission par courroie plate ne 
sont guere utilisees dans la pratique. En effet, les fabricants de courroies offrent aux utilisa- 
teurs des methodes simplifiees pour determiner le type et les dimensions a prevoir. La rne- 
thode de calcul differe d’un catalogue a l’autre. Le principe consiste a modifier la largeur 
theorique ou nominale de la courroie de telle maniere que l’entrainement donne pleinement 
satisfaction en service. 

24.1.4.1 RECHERCHE DES DIMENSIONS TRANSVERSALES 

A partir de la largeur nominale de la courroie b n om , la methode de calcul usuelle se sert des 
corrections suivantes : 

- Correction engendree par Tangle d’enroulement C a (si Tangle a different de 180°), 

- Correction provoquee par le facteur de service C 2 , 

- Correction imposee par la modification du coefficient de frottement reel C yi . 

La largeur de la courroie se trouve alors par : 

b = b nom C a C 2 C yi , (24.6.1) 

avec : b no m largeur de la courroie sous le couple nominal et la frequence nominale, 

C a facteur de correction selon relation (6. 2.4. 4) ou la fig. 6.42, 

C 2 facteur de service selon tableau 24.3 ci-apres, 
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24. Transmission par liens flexibles 



C u facteur de frottement provoque par les conditions ambiantes. 

Ce dernier facteur est tres souvent combine avec C 2 par les fabricants. 

Tableau 24.3 

Facteurs de service C 2 pour les courroies plates 



Service de la 
machine menee 


Couple maximal du moteur 
^2M tnom >2 M tnom 

Service < 10 heures/jour 
Courroies 

Plate cran- plate cran- 
Trapez tees trapez. tees 


Courroies Habasit 
Moteur triphase a couple de 
demarrage moyen 
(etoile-triangle bien regie) 
Groupe 

F TF A S 


Tres regulier : 

Machines de bureau, de menage, 
cameras, compteurs. 

Pompes centrifuges, compresseurs, 
Ventilateurs, pompes, generateurs 


1.0 

1.1 


1.0 

1.4 


1.0 

1.1 


1.2 

1.5 


1.0 

1.1 


1.0 

1.2 


1.0 

1.1 


1.0 

1.1 


Irregulier sms choc : 

Machine-outil pour les metaux, ma- 
chines a travailler le bois, machines 
textiles et d'imprimerie, centrifuges 


1.2 


1.5 


1.3 


1.7 


1.12 


1.2 


1.1 


1.1 


Irregulier avec chocs : 
Raboteuse, mortaiseuse, metier a 
tisser, presse, petit laminoir 


1.2 


1.6 


1.4 


1.8 


1.2 


1.5 


1.2 


1.2 


Avec chocs prononces : 

Moulin, concasseur, scie multiple, 
calandre, compresseur a pistons 


1.3 


1.7 


1.5 


1.9 


1.8 


pu 


1.4 


pu 


Pour un service de 1 0 a 1 6 heurs par jour : ajouter 0, 1 

Pour un service de plus de 16 heures par jour : ajouter 0,2 

Courroies Habasit : forte influence d'humidite et/ou poussiere, influence d'huile et de graisses : tous 
Les groupes F, TF, A, S : ajouter 0,4 aux valeurs proposees. 
pu l'utilisation n'est pas recommandee 



24.1.4.2 DONNEES TECHNIQUES DES COURROIES HABASIT 

La presentation du choix se sert de la documentation proposee par la maison Habasit SA, 

CH-4153 Reinach. La structure schematique des courroies plates comprend : 

- une couche de friction en elastomere assurant la transmission de puissance entre la cour- 
roie et les poulies, 

- une couche intermediate textile (pour les courroies plates aramide, une couche de fusion 
thermoplastique), 

- une couche de traction en polyamide ou en aramide, absorbant les forces dans la courroie 
lors de la transmission de puissance, 

- un revetement protegeant le corps de la courroie contre les agents exterieurs ou une couche 
de friction en elastomere en cas de transmission sur les deux faces. 

Les courroies plates Habasit existent en quatre groupes selon les conditions d'utilisation et le 

genre de transmission. Toutes les courroies sont antistatiques en permanence. 
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1 . Groupe F 

Ce type de courroie comprend une couche avec element de traction stabilise en polyamide 
et deux couches d’adherence en caoutchouc de nitrile a surface structuree d’un cote. Ce groupe 
est prevu pour des conditions d'utilisation normales. Le rapport poids/puissance est particulie- 
rement favorable. La largeur de fabrication est 1200 mm. Le tableau 6.9 donne les diverses 
caracteristiques. La temperature admissible momentanee peut atteindre les limites -30°C a 
150°C. 

2. Groupe TF 

Ce type de courroie comprend une couche avec element de traction aramide et des couches 
de friction sur les deux cotes a surface structuree en caoutchouc de nitrile. Ce groupe est 
prevu pour des conditions d'utilisation en transmission directe et avec inversion. La largeur de 
fabrication est comprise entre 1200 et 1 100 mm. Le tableau 24.4 donne les autres caracteristi- 
ques techniques. Comine le module d’elasticite de la couche de traction est tres grand, ces 
courroies sont en mesure de transmettre des forces peripheriques tres elevees pour des ten- 
sions de pose plus faibles. Le glissement fonctionnel est reduit sur les poulies et les pertes en 
energie interne sont reduites au minimum. La temperature admissible momentanee peut at- 
teindre les limites -30°C a 80°C. 

3. Groupe A 

Ce type de courroie comprend une couche de tissus et une couche de traction stabilisee en 
polyamide avec couche super adherente en caoutchouc de nitrile et pro HI longitudinal anti- 
aeroplaning. Ce groupe est prevu pour des conditions d'utilisation difficiles, en presence d'hu- 
midite, de poussieres, d’a-coups et/ou de risques d’explosion. II se caracterise par une excel- 
lente resistance a l'usure. La puissance entrainee peut atteindre jusqu'a 5000 kW et la vitesse 
de la courroie jusqu'a 100 m/s. Les couches permettent d’obtenir un rendement optimal. La 
largeur de fabrication est 1200 mm. La temperature admissible momentanement peut atteindre 
les limites -30°C a 150°C. 

4. Groupe S 

Ce type de courroie comprend deux couches de tissus et une couche de bandes de traction 
stabilisee en polyamide alliees a une couche d’adherence sur les deux cotes en caoutchouc de 
nitrile acrylique. Les couches de friction sont structurees. Ce groupe est prevu pour fonction- 
ner sur des poulies en aluminium, avec de grands rapports de transmission, pour des entrai- 
nements multiple et tangentiel ou a poulies multiples. La largeur de fabrication est 1200 mm 
ou 2400 mm. La temperature admissible momentanement peut se situer dans les limites -30°C 
a 150°C. 

24.1.4.3 TYPE ET ENTRAXE RECOMMANDES 

Le choix approximate du type de courroie Habasit s'effectue sur le figure 24.8. Cette 
representation de la puissance transmissible en fonction de la frequence de rotation de la plus 
petite des poulies permet de trouver un point situe dans la zone d’un type de courroie. 

L'entraxe minimum a d’une transmission directe par courroie Habasit se trouve par l'ex- 
pression simplifiee : 

a > 0,7 (di + d 2 ), (24.7.1) 

avec : d\ diametre de la poulie motrice, 

d ,2 diametre de la poulie menee. 
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Frequence de rotation de la petite poulie en tours/mlnute 



80 100 



200 



300 400 600 800 1000 



2000 



4000 , 6000 , 



10000 




3 4 5 8 10 20 30 40 50 80 100 

Frequence de rotation de la petite poulie en tours/seconde 



200 



Figure 24.8 Choix du type de courroie Flabasit en fonction de la frequence et de la puissance 

Le diametre de la plus petite des poulies devrait etre 1,5 a 2 fois le diametre minimal donnee 
dans la table alin de limiter la contrainte de flexion dans la courroie. 



24.1.4.4 TENSION DE POSE 

Pour transmettre la force tangentielle d’une poulie a l'autre, il est necessaire de tendre les 
brins de la courroie. Cette tension doit assurer le non glissement de la force portante de la 
courroie sur les jantes des poulies. De plus, elle doit eviter toute sollicitation inutile dans la 
section la plus sollicitee et sur les appuis des poulies. 




Figure 24.9 Couches composantes des courroies Flabasit des groupes F et A : 

1 - dos : couche NBR + tissus PA 2 - bandes de traction en PA 
3 - tissus PA 4 - couche antistatique 

5 - face de friction : NBR structure 6 - dos : NBR rugueux 7 - bandes de traction en PA 
8 - face de friction : NBR antistatique a rainures longitudinales 
Tension de pose recommandee pour les groupes F, A et S (selon document T 50) 
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24.1.4.5 CARACTERISTIQUES DE CALCUL 

Ces caracteristiques sont donnees dans le tableau 24.4 et sont tirees des catalogues du 
fabricant. 



Tableau 24.4 

Caracteristiques de calcul des courroies HABASIT 











Caracteristiques mecaniques de calcul 






Groupe 


s 


P 


^min 


F l% 


E n 


E t 


E t 


f Rm 






T 




mm 


kg/dm 3 


mm 


N/mm 


N/mm 2 N/mm 


N/mm 2 N/mmN/mm 2 


- 


°C 


F F-10 


1,1 


1,18 


25 


3,7 


335 


10,0 


9,1 


150 


136 


0,7 


-20/100 


F-14 


1,2 


U7 


30 


6,0 


500 


14,0 


11,7 


200 


167 


0,7 


-20/100 


IF F-25 


2,0 


1,20 


75 


11,0 


550 


25,0 


12,5 


430 


215 


0,7 


-20/100 


F-39 


2,6 


1,23 


120 


17,0 


655 


39,0 


15,0 


660 


254 


0,7 


-20/100 


F-57 


3,4 


1,24 


200 


25,0 


735 


57,0 


16,8 


800 


235 


0,7 


-20/100 


TF TF-10 


1,7 


1,06 


25 


10,0 


590 


10,0 


5,9 


50 


29,4 


0,7 


-20/65 


TF-15 


2,0 


1,05 


32 


15,0 


750 


15,0 


7,5 


70 


35,0 


0,7 


-20/65 


2 F TF-22 


2,4 


1,08 


63 


22,0 


920 


22,0 


9,2 


90 


37,5 


0,7 


-20/65 


TF-33 


3,0 


1,07 


90 


33,0 


1100 


33,0 


11,0 


120 


40,0 


0,7 


-20/65 


TF-50 


3,9 


1,08 


140 


50,0 


1280 


50,0 


12,8 


180 


46,2 


0,7 


-20/65 


TF-75 


4,4 


1,05 


200 


75,0 


1700 


75,0 


17,0 


270 


61,4 


0,7 


-20/65 


A A-2 


2,7 


1,00 


60 


7,5 


280 


19,5 


7,2 


280 


104 


0,8 


-20/100 


A-3 


3,4 


1,03 


110 


12,5 


370 


32,0 


9,4 


480 


141 


0,8 


-20/100 


IF A-4 


5,0 


1,06 


240 


22,6 


450 


53,0 


10,6 


760 


152 


0,8 


-20/100 


A-5 


6,8 


1,06 


340 


32,8 


480 


90,0 


13,2 


950 


140 


0,8 


-20/100 


S S- 10/50 


1,5 


1,07 


25 


3,9 


260 


10,0 


6,7 


170 


113 


0,6 


-20/100 


S- 18/20 


2,0 


1,10 


60 


7,5 


370 


18,0 


9,0 


280 


140 


0,6 


-20/100 


2 F S- 18/30 


3,0 


1,13 


60 


7,6 


250 


18,0 


6,0 


290 


97 


0,6 


-20/100 


S-33/40 


4,0 


1,00 


110 


12,5 


310 


33,0 


8,3 


480 


120 


0,6 


-20/100 


S-33/50 


5,0 


1,16 


110 


12,6 


250 


33,0 


6,6 


490 


98 


0,6 


-20/100 


IF Couche de friction d'un seul cote : 


caoutchouc de nitrile acrylique 










2 F Couche de friction des deux cotes 


: caoutchouc de nitrile acrylique 










s epaisseur 


de la courroie 




















r masse volumique 






















F x% force de traction pour 1% d'allongement 














E n module d'elasticite longitudinal (calcule sur 


1% d'allongement) 










F t forces peripheriques nominales 


















C Rn , force de rupture 




















R m contrainte de rupture en traction 


















// coefficient de frottement des couches de friction 














T domaine des temperatures de service admissibles 














Facteur de correction pour Tangle d'enroulement 














Rapport i : 




1 


1,25 


1,6 


2,0 


3,0 


4,0 


5,0 


8,0 


14 




Angle a approx. : 


180° 


170° 


160° 


150° 


140° 


130° 


120° 


110° 


100° 




Facteur C a : 




1,00 


1,03 


1,06 


1,09 


1,12 


1,16 


U9 


1,22 


1,25 
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24.1.4.6 EXEMPLE DE CALCUL 



Une transmission par courroie plate directe doit transferer une puissance de 45 kW entre 
un moteur electrique, toumant a n\ = 1460 t/min, et une machine a service irregulier avec 
chocs, toumant a n 2 = 520 t/min. Quelle type de courroie Habasit faut-il adopter et quels sont 
les efforts sur les divers composants ? 



1 . Dimensions generates 
Rapport de transmission 
Types de courroie 
Diametre de la petite poulie 
Diametre de la grande poulie 
Rapport de transmission defmitif 
Entraxe minimal 
Entraxe 



i = 1460 t/min / 520 t/min = 2,8 1 . 

A- 3 . 

d\ = 224 mm, 

d 2 = d\ i = 629 mm, =^> adopte d 2 = 630 mm. 
i = 630 mm/224 mm = 2,813. 

Amin = 0,7 (224 mm + 630 mm) = environ 600 mm. 
admis a = 800 mm. 



2. Geometrie de la courroie 

Angle des brins : 

Angles d'enroulement : 

Longueur interieure de la courroie 
Longueur sur epaisseur moyenne 
Tension de pose 

Longueur de la courroie ecourtee 
Course du dispositif de tension 

3. Grandeurs mecaniques 
frequences de rotation : 

Vitesses angulaires : 

Couples moteur et mene : 

Vitesse de la courroie : 
force tangentielle : 

4. Largeur de la courroie 
Caracteristiques : 

Epaisseur de la courroie 
Masse par unite de surface 
Masse volumique 
Diametre minimal de la poulie 
force pour un allongement de 1% 
Coefficients de frottement 
Coefficient de calcul 

force transmissible par mm 

Pacteur de service 

Pacteur d'angle de contact 

Largeur nominale 

Largeur a prevoir 

Largeur pratique de la courroie 

Largeur de la poulie 



sin J3= (630 - 224) mm / 1600 mm = 0,254 => / 3 = 14,7°. 

«i = 180° - 2 . 14,7° = 150,6° = 2,628 rad. 
a 2 = 180° + 2 . 14,7° = 209,4°= 3,655 rad. 

/ = 0,5 (224+630) n + 1600 + (630-224)2/3200 = 2993 mm. 
/ = (1 12+l,7)'Ofi + (315+1,7)' a 2 + 2. 800. cos/? = 3004 mm. 
£■=2,1 % selon figure 24.9. 

/ecourtee = 3004 mm . (1 - 0,021) = 2941 mm. 

Ax « 0,5 (3004 - 2941) mm = 31,5 mm. 



n i = 1460 t/min = 24,33 t/s. 
n 2 = nji = 8,651 t/s. 
a>\ = 2 n «i = 152,89 rad/s. 
ah = 2 n « 2 = 54,36 rad/s. 

M t i = P\/(Oi = 45000 W/l 52,89 s-1 = 294,3 m'N. 

M t 2 = A7„ ' i = 827,8 m'N. 

v u i - v U 2 = n d\ n\ = 17,12 m/s. 

F t = MJ{ 0,5 d\) = 2628 N. 



Modele adopte : A-3 
s = 3,4 mm , 
m i = 3,5 kg/m 2 , 
p = 1,03 kg/dm 3 , 
d m i n =110 mm, 

F i% = 12,5 N/mm, 

p = 0 , 8 , 

admis : //' = 0,5. 

F t = 32,0 N/mm , 

C 2 =\,2 selon tableau 24.3, 

C a = (l-e'°’ 5 ' 2 ’ 63 )/(l-e" 0 ’ 5 ’ ,c ) = 1,08, 
b nom = 2628 N / 32 N/mm = 82,125 mm. 
b = 2628 N ' 1,2 ’ 1,08 / 32 N/mm = 106,4 mm, 
6 = 110 mm. 

6 pouiie = 125 mm. 
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5. Efforts dans les pieces 
Tension dans les brins au repos : 
Reaction sur les poulies : 

Force tangentielle maximale 
Tensions maximales en service : 

Reaction sous charge 



Frottement 

Coefficient de calcul exact 
Securite au glissement 
Contraintes normales 

- dans le brin tendu 

- dans le brin mou 

- centrifuge 



F nl0 = F n20 = 12,5 N/mm' 110 mm .2,1 = 2888 N. 

Fbio “ Fb 20 = 2 F n io ' cos/3 = 5587 N. 

F t m a X = 2628 N ' 1 ,2 = 3 1 54 N. 

Fm = 2888 N- 0,5 ' 3154 N = 1311 N. 

F n2 = 2888 N + 0,5 ' 3 154 N = 4465 N. 

Fbi x = (1311 N + 4465 N) cos /? = 5587 N. 

F b i y = (1311 N - 4465 N) sin /3= - 800 N. 

F B i = F B2 = 5644 N. 

fj = ln(4465 N/131 1 N) / 2,628 = 0,466. 

S g i = 0,8/ 0,466 = 1,71. 



cr n2 = 4465 N / (110 3,4) mm 2 =11,9 N/mm 2 . 
cr n i = 1311 N / (110 3,4) mm 2 = 3,5 N/mm 2 
cr c = 1030 kg/m 3 17,122 m 2 • 10' 6 = 0,3 N/mm 2 . 



24.2 TRANSMISSION PAR COURROIES TRAPEZOID ALES 



Le developpement des transmissions par courroies s'est effectue altemativement des 
courroies plates en cuir vers les courroies trapezoidales, puis avec l’introduction judicieuse 
des matieres synthetiques, de nouveau vers les courroies plates. L'apparition de nouveaux 
types, comme les courroies crantees, pennet au concepteur de choisir les elements les mieux 
adaptes parmi toute la gamine des produits existants actuellement sur le marche. 

24.2.1 TYPES ET PRINCIPES DES COURROIES TRAPEZOIDALES 

II existe pratiquement trois types de courroies trapezoidales : standard, etroit et large. 
Toutes ces courroies utilisent leurs faces obliques pour transmettre les forces tangentielles par 
frottement sur les joues des poulies profilees. Les courroies standard et a profil etroit peuvent 
se monter en parallele et former un lot. Comme les courroies d’un merne lot ne sont pas tout a 
fait de longueurs identiques, la tension preliminaire de pose est differente dans chacune d’elle. 
Avec le temps, la repartition de la charge entre les divers liens souples s'egalise et toutes les 
courroies (inissent par supporter approximativement la meme charge tangentielle. 



24.2.1.1 PRINCIPE DE LA TRANSMISSION 



Si la courroie trapezoidale epouse la fonne de la poulie comme c'est le cas dans la trans- 
mission par courroie trapezoidale standard ou etroite, les actions normales elementaires de la 
jante dF n sur l’element de courroie isole pennet d’ecrire : 



dF np = 2 dF n sin( ij//2). 



ou : 



dF. =■ 



dF 



np 



2sin( y/ 12) 



(24.8.1) 



La force de frottement elementaire entre la courroie et chaque joue de la poulie vaut : 



cLFri = dF R2 = m ' dF n . 



En introduisant les memes hypotheses de frottement pour les courroies plates et trapezoidales 
et en adaptant le plan des forces de la figure du chapitre 1 , il est possible d’ecrire la relation : 
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dFnp = F n ' dcp. 

L'augmentation de l'effort normal dans la courroie d F nc est egale a la somine des forces de 
frottement elementaires sur les deux faces : 



dF IK = dF Rl + dF R2 



M-Fn’ d< P 
sin (if// 2) 



M 

sin (if// 2) 



■F n -d(p. 



(24.8.2) 



En rcmplacant le rapport /// s i n f i///2) par le coefficient de frottement equivalent // e , on peut 
ecrire c\F nc /F n = ju e ' dip, soit : 



dF nc = Me ' F n dcp. 

La solution de l’equation differentielle est analogue a celle de la courroie plate. Si Tangle 
d’enroulement sur la poulie vaut a, alors la force normale dans le brin tendu se trouve par : 

F n2 = F n] Q^ a . (24.8.3) 

La gorge dans la poulie a pour effet d'augmenter le frottement entre la courroie et la poulie. 
L'angle total de la gorge t// varie entre 32° et 38° suivant le diametre primitif de la poulie et le 
profil de la courroie. 




Figure 24.10 Equilibre de la courroie trapezoidale dans la poulie 
Pro fils des poulies pour courroies trapezo'idales standard selon norme DIN 2215 

24.2.1.2 COURROIES TRAPEZOID ALES CLASSIQUES 

Les courroies trapezo'idales classiques ou standard ont ete creees il y a plus de 50 ans. A 
cette epoque, elles permettaient de concurrencer serieusement les courroies plates en cuir. 
Actuellement, elles sont remplacees le plus souvent par les courroies trapezo’idales etroites. 
L'emploi de materiaux identiques a ceux des courroies etroites a permis d’ameliorer les cour- 
roies standards. Dans les transmissions existantes, elles pennettent d’augmenter la securite et 
la duree de vie avec un nombre de courroies inchange. Les caracteristiques de ces courroies 
sont : 

- antistatiques, 

- limites des temperatures : comprises entre -40°C a + 70°C, 

- resistance chimique restreinte aux huiles, graisses et essences, 

- longueur constante en livraison par lot, 

- profils dans le commerce : 5/W, 6/Y, 8/T, 10/Z, 13/A, 17/B, 22/C et 32/C. 

24.2.1.3 COURROIES TRAPEZOID ALES ETROITES 

La concurrence entre les courroies trapezo'idales standard et les courroies plates a tissus 
synthetiques a oblige les fabricants des premiers types a ameliorer la capacite portante de 
leurs courroies. Quatre types de courroies trapezo'idales a profil etroit, selon normes DIN 
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7753 ou ISO 4184, se sont imposees dans la conception de machines. II existe en plus une 
gamme de courroies pour la technique automobile. 



Tableau 24.5 

Dimensions generales des courroies et poulies trapezoldales classiques et etroites 

(Selon plusieurs normes DIN ) 



Profits DIN 


(5) 


6 


(8) 


10 


13 


17 


(20) 


22 


(25) 


32 


40 


Profils ISO 


- 


Y 


- 


z 


A 


B 


- 


C 


- 


D 


E 


Courroies classiques 




















Largeur b 0 


5 


6 


8 


10 


13 


17 


20 


22 


25 


32 


40 


K 


4,2 


5,3 


6,7 


8,5 


11 


14 


17 


19 


21 


27 


32 


Hauteur h 


3 


4 


5 


6 


8 


11 


12,5 


14 


16 


20 


25 


K 


1,3 


1,5 


2 


2,5 


3,3 


4,2 


4,8 


5,7 


6,3 


8,1 


12 


^ w min 


20 


28 


40 


50 


71 


112 


160 


180 


250 


355 


500 


Longueurs 

min 


160 


185 


280 


300 


560 


670 


900 


1180 


1820 


2000 


3000 


max 


600 


850 


1600 


2800 


5300 


7100 


9500 


12500 


12500 


12500 


12500 


Courroies etroites DIN 7753 


















Profils ISO/DIN 






SPZ 


SPA 


SPB 


- 


SPC 








Largeur b 0 & 


- 


- 


- 


9,7 


12,7 


16,3 


- 


22 


- 


- 


- 


K 


- 


- 


- 


8,5 


11 


14 


- 


19 


- 


- 


- 


Hauteur /?« 


- 


- 


- 


8 


10 


13 


- 


18 


- 


- 


- 


min 


- 


- 


- 


63 


90 


140 


- 


224 


- 


- 


- 


Longueurs 

min 








630 


800 


1250 




2000 








max 


- 


- 


- 


3550 


4500 


7100 


- 


12500 - 


- 


- 


Poulies pour courroies DIN 2211 et 2217 
















Profils DIN 


(5) 


6 


(8) 


10 


13 


17 


(20) 


22 


(25) 


32 


40 


Profils etroits 


- 


- 


SPZ 


SPA 


SPB 


- 


SPC 


- 


- 


- 


Angle y 








Diametres primitifs d w en mm 








32° 


<50 


<63 


<75 


- 


- 


- 


- 




- 


- 


- 


34° 


- 


- 


- 


<80 


< 118 


< 190 


<250 


<315 


<355 


- 


- 


36° 


>50 


>63 


>75 


- 


- 


- 


- 


- 


- 


<500 


<630 


O 

oo 

m 


- 


- 


- 


>80 


>118 


> 190 


>250 


>315 


>355 


>500 


>630 


Tolerance 


±1° 


±1° 


±1° 


±1° 


±1° 


±1° 


±1° 


±30' 


±30' 


±30' 


±30' 


Gorges 

t 


6 


7 


9 


11 


13,8 


17,5 


18 


23,8 


22 


28 


33 


e 


6 


8 


10 


12 


15 


19 


23 


25,5 


29 


37 


44,5 


f 


5 


6 


7 


8 


10 


12,5 


15 


17 


19 


24 


29 


Remarques 

La largeur b w des courroies trapezoldales est 


sa largeur dans le plan du cylindre primitif. 




Cette largeur reste constante lorsque la courroie est cintree. 












Toutes les dimensions des poulies sont affectees de tolerances. 











Les designations de ces elements sont : SPZ, SPA, SPB et SPC. Les proprietes generales de 
ces courroies etroites sont : 

- antistatiques, 
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- domaine admissible des temperatures : de -40°C a 70°C, 

- resistance chimique restreinte aux huiles, graisses et essences, 

- en lot : longueur constante des courroies sans fin, 

- vitesse maximale : jusqu'a 40 m/s (courroies classiques 30 m/s), 

- transmission de puissances pouvant atteindre jusqu'a 1000 kW. 

Dans les nouvelles transmissions, les courroies trapezoidales etroites a 4 profils remplacent 
facilement les 1 1 profils des courroies classiques. Les courroies etroites , profils SPZ, SPA, 
SPB, SPC, et les courroies classiques de profils 10, 13, 17 et 22. se montent dans des poulies 
selon DIN 2211. Les courroies classiques, profils 25, 32 et 40 se montent dans des poulies 
selon norme DIN 2217. 




Figure 24.1 1 Composition des courroies trapezoidales et profils des courroies classiques 

24.2.1.4 COURROIES TRAPEZOIDALES LARGES 

Les courroies trapezoidales larges sont utilisees surtout dans les variateurs mecaniques de 
vitesse. Les normes DIN 7719 et ISO 1604 fixent les dimensions transversales des courroies 
sans fin et des flancs des poulies a diametres constant et variable. Les designations sont sem- 
blables a celles des courroies standard ou etroite. Les largeurs primitives b w sont comprises 
entre 16 mm et 100 mm, designations W16 a W100, les hauteurs entre 6 mm et 32 mm. 
L'angle des flancs n'est pas norme et il est generalement plus grand d’environ 2° que celui des 
poulies. Les dimensions principales sont : 

bjh : 16/6 20/7 25/8 31,5/10 40/13 50/16 63/20 71/23 80/26 100/32 

La plupart de ces courroies sont dentees sur la face inferieure afin de pouvoir s'appliquer sur 
les flancs des poulies a diametre variable. 

24.2.1.5 CONTROLE DE LA LONGUEUR DES COURROIES 

Pour obtenir une repartition uniforme de l’effort tangentiel entre toutes les courroies du 
lot, il faudrait que toutes les longueurs primitives soient identiques. Les conditions de mesure 
des courroies trapezoidales sont normees selon ISO et DIN. Elies consistent a appliquer, dans 
un systeme compose de deux poulies de mesure identiques et la courroie, figure 24.12, a la 
poulie fibre une force axiale F N , a faire accomplir a la courroie quelques revolutions, au moins 
3, en agissant sur les poulies pour que la courroie se loge correctement dans les gorges. La 
longueur de la courroie est egale au double de l’entraxe a additionne des deux demi 
circonferences primitives U w : 

L w = 2 a + U w . 

Cette methode est applicable aux trois types de courroies. Les fabricants peuvent offrir des 
lots de courroies ayant passes ce test et garantir des tolerances serrees sur les longueurs. Les 
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normes prevoient egalement des courroies trapezo'idales classiques ouvertes dont la longueur 
peut etre adaptee aux conditions locales. 

Remarque tres importante 

Lors d’une rupture ou d’une forte usure d’une courroie dans une transmission a plusieurs 
courroies, le lot complet doit etre change obligatoirement. La position des axes de rotation des 
poulies et l’entraxe doivent etre variables a fin d’atteindre la tension de pose correcte. 

24.2.2 CALCULS ET CONTROLES DES COURROIES TRAPEZOID ALES 

Les calculs et controles des transmissions par courroies trapezo'idales comportent la re- 
cherche du profd et du nombre de courroies en fonction de la puissance de la partie motrice, 
des frequences de rotation des poulies menante et menee, de la variation du couple et de la 
presence d’a-coups, de la capacite de transfert des courroies. 

24.2.2.1 CARACTERISTIQUES GENERALES 

Les symboles utilises ici correspondent approximativement aux symboles DIN . Ils sont 
identiques pour les profds standard et etroit. La transmission se compose de deux poulies 
profilees. Les principaux symboles sont : 

t/ wp diametre primitif de la petite poulie d wg diametre primitif de la grande poulie 

d w \ diametre de la poulie motrice d w 2 diametre de la poulie menee 

a entraxe ft nombre de flexions par seconde, 

F t force tangentielle F B reaction sur les poulies, 

i rapport de transmission L w longueur primitive de la courroie 

n\ frequence de la poulie menante ni frequence de la poulie menee 

tip frequence de la petite poulie n g frequence de la grande poulie 

P puissance a transmettre P\ puissance nominale par courroie 

v vitesse de la courroie z nombre de courroies 

x ajustement de l’entraxe pour tension y ajustement de l’entraxe pour montage 

a angle d’enroulement /? inclinaison de la courroie entre poulies 

Ci facteur d’enroulement C2 facteur de service 

C3 facteur de longueur 

Les caracteristiques generales de la transmission sont : 

Vitesses angulaires : an = 2 n n\, an = 2 n 112, 

Rapport de transmission : i = n\/ti2 = coi/ah. 

Choix des diametres : d wp = ( 1 ,5 . .2) d w m j n , 

d\\2 d\\ 1 z*. 

Entraxe recommande : 0,7 ( <r/ wp + d wg ) < a < 2 (d wp + d wg ). 

ou calcul a partir de la longueur L w : a=p+ {p 2 -q} 0 ’ 5 , 

avec : p = 0,25 L w - 0,393 ( d wp + d wg ), 

2 

q 0,125 (zfwg - ^wp) 

Ajustement de l’entraxe : 

- pour obtenir la tension de pose : x > 0,03 L w , 

- pour monter les courroies sur les poulies : y > 0,0 1 5 L w . 

Vitesse de la courroie : v = a>\ ' d w \/2 = an ' d w 2 / 2 . 
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Figure 24. 12 Determination de la longueur des courroies trapezoi'dales : test et geometric 



24.2.2.2 DIMENSIONS GEOMETRIQUES 



Les conditions d’entrainement et la longueur de la courroie sans fin se calculent sur les 
cercles primitifs des deux poulies, la largeur primitive de la courroie etant designee par b w . 
Les grandeurs geometriques intervenant dans le calcul de la longueur sont : 



Inclinaison des brins : 

Angles d’enroulement : 

Longueur de la courroie : 

- longueur approximative : 

- longueur exacte : 

Nornbre de flexions dans la courroie : 



sin/? = (d w g - d wp ) /2 a. 
a p = n - 2 /?, 
a g = n + 2 J3. 

/. w 7t (t/wg T r/\ v p )/2 + 2 a + ( cl - dwp ) /( 4 a ) . 
Z. w (Xp dw p/2 T cc g r/wg/2 T 2 a cos/?. 

/f = 2 v/L w , (transmission a 2 poulies). 




Figure 24.13 Test de la tension de pose Dimensions geometriques de la transmission par courroies 

trapezoi'dales 



24.2.2.3 TENSION DE POSE ET MODE DE CONTROLE 



Cotnine pour les courroies plates, les courroies trapezoi'dales doivent etre tendues pour 
pouvoir transmettre la force tangentielle. Cette force tangentielle vaut, compte tenu du facteur 
de service C 2 et de la presence d’un lot de courroies : 



C 2 P_ C 2 -P 

v co x ■ <f wl / 2 



(6.2.9. 1) 



La tension au repos dans les deux brins de la courroie trapezo'idale se regie au moyen d'un 
controle de la deformation transversale / n du brin superieur sous l’effet d’une force nonnale Fn 
appliquee au milieu du brin fibre. La tension de pose doit assurer un glissement inferieur a 1% 
de la courroie dans la gorge. 
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Tableau 24.6 

Facteurs de correction C 1? C 2 et C 3 . Force test de la tension de pose 



Facteur Q (correspond a C a ) 



dAvg-^wp )F 


0,00 


0,15 


0,35 


0,50 


0,70 


0,85 


1,00 


1,15 


1,30 


1,45 


Angle /?» 


180° 


170° 


160° 


150° 


140° 


130° 


120° 


110° 


100° 


90° 


Facteur Q = 


1,00 


0,98 


0,95 0,92 


: 0,89 


0,86 


0,82 


0,78 


0,73 


0,68 




Facteur C 2 voir tableau 24.3 


Facteur C 3 en 


fonction de la longueur primitive L w 














Profil SPZ 






















F w _ 


630 


710 


800 


1000 


1250 


1600 


2000 


2500 


3150 


3550 


c 3 = 


0,82 


0,84 


0,86 


0,90 


0,94 


1,00 


1,02 


1,07 


1,H 


1,13 


Profil SPA 






















F w — 


800 


1000 


1250 


1600 


2000 


2500 


2800 


3150 


4000 


4500 


c 3 = 


0,81 


0,85 


0,89 


0,93 


0,96 


1,00 


1,02 


1,04 


1,08 


1,09 


Profil SPB 






















F w _ 


1250 


1600 


2000 


2500 


3150 


3550 


4000 


5000 


6300 


8000 


C 3 = 


0,82 


0,86 


0,90 


0,94 


0,98 


1,00 


1,02 


1,06 


1,10 


1,14 


Profil SPC 






















F w — 


2240 


2500 


3150 


4000 


5000 


5600 


6300 


8000 


10000 


12500 


C 3 = 


0,83 


0,86 


0,90 


0,94 


0,98 


1,00 


1,02 


1,06 


1,10 


1,14 


Profil 19 






















F w _ 


1600 


2000 


2500 


3150 


4000 


4500 


5000 


6300 


8000 


10000 


C 3 = 0,85 


0,89 


0,93 


0,96 0,98 


; 1,00 


1,03 


1,07 


1,10 


1,14 






Tension de pose et effet centrifuge 
















Profil 


SPZ 


SPA 


SPB 


SPC 


10 


13 


17 


22 


25 


32 


Force C N (N) 


= 25 


50 


75 


125 


- 


25 


50 


100 


125 


150 


Constante C c : 


=0,07 


0,13 


0,21 0,38 


! 0,06 


0,11 


0,18 


0,31 


0,4 


0,6 





La tension dans un brin d’un lot de z courroies peut se trouver par la formule pratique donnee 
dans les catalogues : 



F, 



brin 



2,5-C, ^C L + C , y 2 



2C, 



Z -V 



(24.9.2) 



Le second terme de l’expression represente l’effet centrifuge. Dans un premier calcul, la reac- 
tion d'appui sur les poulies vaut approximativement 1,5 a 2,5 fois la force tangentielle. Con- 
naissant la tension de pose au repos F n o = Fbrin, la reaction d’appui sur les poulies se trouve par 
l’expression : 

Fbi = Fb2 = 2 F brin cosjB z. (24.9.3) 



Cette reaction ne devrait pas etre depassee de plus de 5%. II est recommande de controler soi- 
gneusement le glissement en service dans la transmission. La figure 24.13 pennet de verifier 
la tension de pose. La force par brin se trouve au rnoyen de la relation ci-dessus et les graphi- 
ques fixent la deformation transversale de controle des courroies. 



24.2.2.4 FACTEURS DE CORRECTION 

Les tables tres etendues des norrnes ou des catalogues donnent la capacite portante des 
courroies trapezoidales. Elies presupposent un angle d’enroulement de 180°, un couple cons- 
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tant sur les deux poulies, une longueur nominale de la courroie. Les facteurs donnes dans les 
tableaux 24.3 et 24.6 permettent d'adapter le calcul aux conditions reelles de service : 

- le facteur d’enroulement C i correspond au facteur C a des courroies plates, 

- le facteur de service C 2 depend des couples sur les arbres menant et mene, 

- le facteur de longueur C3 est une particularity dans le calcul des courroies trapezo'idales. 



Frequence de rotation n en tours/mlnute Frequence de rotation n en tours/minute 

125 200 315 500 800 1250 2000 3150 5000 200 315 500 800 1250 2000 3150 5000 




2 3.2 5 8 125 20 315 50 80 3.2 5 8 125 20 31.5 50 80 

Frequence de rotation n en tours/seconde Frequence de rotation n en tours/seconde 



Figure 24.14 Choix de la taille des courroies trapezoldales classiques et etroites en fonction 
de la frequence de rotation et de la puissance totale a transmettre (selon normes DIN 2218 et 7753) 

24.2.2.5 RECHERCHE DU PROFIL ET DU NOMBRE DE COURROIES 

La figure 24.14 ci-dessus montre la puissance transmissible PC 2 en fonction de la 
frequence de rotation et du modele de courroies. Le point figuratif correspondant donne la 
taille et le diametre primitif a prevoir pour la petite poulie. La recherche des dimensions de la 
transmission par courroie s'effectue de la maniere suivante : 

1. Connaissant la variation des couples, adopter le facteur C 2 selon tableau 24.3. 

2. Calculer le produit P 63 et rechercher la taille de la courroie etroite sur la figure 24. 14. 

3. Adopter le diametre primitif norme de la petite poulie : si possible d^ p > 1,5 d w m in- 
Diametres primitifs normes pour les courroies etroites (depend de la taille de la courroie) : 



50 


56 


63 


71 


80 


90 


100 


112 


125 


140 


150 


160 


180 


200 


224 


250 


280 


300 


315 


355 


400 


500 


560 


630 


710 


800 


900 


1000 



















4. Calculer le diametre primitif norme de la grande poulie : d wg ~ i ' d wp => d wg = ... 

5. Adopter l’entraxe a dans les limites proposees ou selon l'implantation. 

6. Calculer la longueur primitive de la courroie : L courroic . 

7. Rechercher la longueur primitive la plus proche dans la nonne ou dans le catalogue. 

8. Calculer l’entraxe correspondant aux dimensions d wp , d wg et L w . 

9. Calculer les angles / 3 , a\ et ai, lire le facteur Ci dans le tableau 24.6. 

10. Trouver le facteur de longueur de courroie C3 dans le tableau 24.6. 

Si Zwn est la longueur nominale pour un facteur C3 = 1,0 , alors C3 peut se trouver par : 
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1-logZ, 

i-iog K 



(24.10.1) 



1 1 . Determiner le nombre entier de courroies en parallele : 



z > 



p-c 2 

p.c x c; 



(24.10.2) 



La puissance nominale P\ est donnee sur la figure 24.15 en fonction de la frequence de 
rotation et du diametre des poulies. Elle augmente legerement avec le rapport de transmission. 
Pour un rapport de transmission i = 3, l'augmentation vaut environ 10 %. La valeur exacte est 
interpolee dans les tables. 

12. Controler les conditions de transmission : taille et nombre de courroies, choix des poulies 
motrice et entrainee. Optimiser l'ensemble en grandeurs, masses et couts. 



Frequence de rotation n en tours /minute Frequence de rotation n en tours /minute 




Figure 24.15 Capacite portante des courroies trapezo'idales etroites pour i = 1,0 
(Catalogue Angst & Pfister : Entrainement pour courroies trapezo'idales Pirelli) 

24.2.2.6 EXEMPLE DE CALCUL 

Variante de l’exemple de transmission par courroie plate. 

Une transmission par courroie trapezoidale directe doit transferer une puissance de 45 kW 
entre un rnoteur electrique, toumant a n\ = 1460 t/min, et une machine a service irregulier 
avec chocs, service de 16 heures par jour, tournant a n 2 = 520 t/min. Quelle type et quel 
nombre de courroies etroites faut-il adopter dans cette disposition ? Quels sont les efforts sur 
les divers composants ? 

1. Recherche de la taille des courroies 

Selon tableau 24.3, le facteur de service vaut C 2 = 1,2 + 0,1 = 1,3. 

Rapport de transmission i = 1460/520 = 2,81. 

Puissance de calcul P C2 = 45 kW 1,3 = 58,5 kW. 

Frequence de rotation n\ = 1460 t/min = 24,3 t/s. 
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Choix provisoire selon figure 24.14 taille : SPB. 

diametre : d w = 140 a 250 mm. 



Diametres adoptes ~ 1 ,5 c/ w min 


200 


224 


250 mm 


Diametre de la grande poulie 


560 


630 


710mm 


Entraxe a ~ 0,9 (d wp + c/ wg ) 


680 


780 


860 mm 


Rapport de transmission i = d wg /d wp 


2,80 


2,81 


2,84 


Puissance nominale selon catalogue (kW/courroie) 


11,95 


14,32 


16,80 


Supplement pour i = 2,8 


1,16 


1,16 


1,16 


Puissance nominale totale 


13,11 


15,48 


17,96 kW. 


Rapport (d wg -d wp )/a 


0,53 


0,52 


0,53 


Nombre de courroies (avec C\ = 0,92) 


4,85 


4,44 


3,78 


Nombre entier de courroies 


5 


5 


4 


Largeur de la poulie 


101 


101 


82 mm 


Masse de la petite poulie 


9,98 


13,40 


15,90 


Masse de la grande poulie 


??? 


61,20 


??? 



Remarque : 

Les poulies 0 560 mm et 710 n'existent pas dans le catalogue Angst & Pfister, done seule la solution 
mediane convient dans le cas particulier. 

2. Choix definitif et contrdle de la puissance transmissible 

Adopte : 5 courroies SPB sur les poulies aux diametres 224 mm et 630 mm. 

Inclinaison de la courroie sin/? = (630 - 224) / 2.780 => /? = 15,1°. 

Angles d'enroulement a x = 180° - 2 149,8° a 2 = 180° + 2/3= 210,2°. 

Longueur de la courroie L c = n (630+224)/2 + 2. 780. cos/? + (630-224) /?= 2955 mm. 

Longueurs selon catalogue L„ = 2800, 3000 et 3150 mm =^> adopte L w = 3000 mm. 

p = 0,25 300 - 0,393 (630+224) = 414,38. 
q = 0,125 (630-224)2 = 20 604,5. 

Entraxe a « 414,38 + {414,382 - 20 604,5 } 0 ’ 5 = 803 mm. 

Controle de la longueur sin/?= (630-224)/2.803 => /? = 14,65° et a\ = 150,7°. 

Longueur controlee L w = 2999 mm. 

Facteurs de correction : 

Rapport (630-224)/803 = 0,50 => Cj = 0,92. 

Longueur nominale L wn = 3550 mm =^> C 3 = 0,97. 

Puissance transmissible P tot = 5 15,48 0,92 0,97 / 1,3 = 53,1 kW > 45 kW. 

Vitesse angulaire ( 0 \ = 152,89 rad/s. 

Vitesse de la courroie v = 152,89 rad/s 0,224 m/2 = 17,12 m/s. 

3. Conditions de montage de la transmission 
Variations d' entraxe 

Montage du lot de courroies y > 0,015 3000 mm = 45 mm. 

Obtention de la tension de pose x > 0,03 3000 mm = 90 mm. 

Force tangentielle totale F, max = 1,3 45000 W / 17,12 m/s = 3417 N. 

Force par courroie F t \ = 683 N. 

Force dans les brins F brin = (2, 5-0,92)/(2. 0,92/683 N + 0,21 17,12 = 648 N. 

Reactions d'appui FBI = FB2 = 2 . 648 N . cos b . 5 = 6269 N . 

Tension de pose 

Longueur du brin libre / b = 803 mm cos/?= 777 mm. 

Pour F n0 = 650 N f a = 2,4 mm / 1 00 mm. 

Force de controle F N = 75 N. 

Deformation de la courroie f„ = 18,6 mm / 777 mm. 
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24.3 TRANSMISSION PAR COURROIES CRANTEES 



Les transmissions de mouvements et d’efforts par courroies crantees permettent d'assurer 
un rapport constant en moyenne des frequences de rotation des arbres menant et mene. Ce 
genre de transmission porte le nom de transmission synchrone par courroies et poulies. Plu- 
sieurs types de courroies sont a disposition des utilisateurs. Ces elements sont fabriques selon 
les normes ou sont produits par de grands fabricants. Les courroies sont equipees de denture 
sur la face interieure et ces dents viennent s'engrener sur des poulies dentees. Elies represen- 
tent une famille d’elements de machines se comportant comme des courroies trapezoldales et 
des chaines. Elies resolvent elegamment les problemes de glissement ainsi que ceux du bruit, 
d'usure et de lubrification. Elies necessitent le plus souvent aucun entretien pendant toute leur 
duree de vie. 

24.3.1 DESCRIPTION DES PRINCIPALES COURROIES CRANTEES 

Les dimensions principals des courroies crantees dependent de l’origine du fabricant : 
dimensions metriques chez les fabricants europeens, dimensions en pouce sur le marche ame- 
ricain (et europeen). La grandeur fondamentale de definition est le pas primitif. Dans chacun 
des pas, differentes longueurs et largeurs sont disponibles. Le pas primitif p de la courroie 
peut se definir comme la distance entre deux axes de symetrie successifs du profil sur la ligne 
primitive rectiligne. La longueur primitive de la courroie est sa longueur totale mesuree sur la 
ligne primitive. La ligne primitive theorique passe par la fibre neutre de la courroie. La rela- 
tion des engrenages a denture droite est applicable : 

p = nm, (24.11.1) 

avec : p pas primitif exprime en mm ou en pouce, 

m module, grandeur peu utilisee pour les courroies crantees. 

24.3.1.1 COURROIES CRANTEES A DIMENSIONS METRIQUES 

Les courroies crantees a pas metriques sont normees dans DIN 7721. La composition de 
ces courroies repose sur deux materiaux : un caoutchouc synthetique resistant a l'usure et des 
cables ou fils d’armature en acier ou en polyamide. La bonne adherence des deux produits ap- 
porte une capacite de charge elevee sur les flancs porteurs et un allongement elastique reduit. 
Le profil des courroies et des poulies dentees est optimal et norme. L’angle de pression sur le 
profil symetrique est 20°. La ligne primitive se trouve dans la zone des fils d’annature ou au 
niveau de la fibre neutre. 

Les roues dentees sont a profil rectiligne et equipees eventuellement de flasques. Elies sont 
fabriquees en alliage d’aluminium resistant a l'usure. D'autres materiaux, tels l'acier, la fonte et 
les matieres synthetiques peuvent s'utiliser. Le cercle primitif ou de fonctionnement se trouve 
a l’exterieur du cercle de tete. Le diametre de fonctionnement peut se trouver approxi- 
mativement par la relation des roues dentees : 

d~d'~z ■ m = z • — . (24. 1 1 .2) 

n 

Les diametres de fonctionnement exacts sont donnes dans les tables de la norme. Certains 
foumisseurs utilisent le diametre primitif fondamental : d = z m. Le profil du creux de dent 
est rectiligne sur les roues, les dimensions dependant du pas primitif et du nombre de dents. 
Le profil SE est valable jusqu'a 20 dents, le profil N pour plus de 20 dents. L'angle du profil 
par rapport a l'axe de symetrie radial vaut 25°±1,5° pour toutes les dimensions. Les courroies 
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crantees existent egalement avec double denture, les dimensions generates etant conservees. 
Le diametre exterieur d a des roues dentees se trouve par l'expression : 

d a = d -2 h a , (24.11.3) 

avec : h a "saillie" entre la circonference primitive et la circonference de tete. 





Figure 24.16 Courroies crantees a simple et double denture : geometrie des courroies et poulies 

La designation de la courroie selon DIN comprend la largeur, le type et la longueur primitive, 
comine par exemple : Courroie DIN 7721 - 6 T 2,5 x 480, soit une courroie de largeur 6 mm, 
a pas primitif de 2,5 mm et de longueur primitive 480 mm, soit 192 dents. 

A part les dimensions metriques normalisees, il existe d’autres profils offerts par les fabricants 
de courroies dentees. Le tableau 24.7 contient une serie de dimensions metriques pour les 
courroies Synchroflex de type AT. L'angle de pression vaut 25°. Ce fabricant offre egalement 
une gamine de pas primitifs non normalises. 

24.3.1.2 COURROIES CRANTEES A DIMENSIONS EN POUCE 

Ces courroies crantees sont normalisees selon ISO 5296 et sont disponibles dans plusieurs 
pas standard : 

Vl2,5" = 2,032 mm 75 " = 5,080 mm 3 /8" = 9,525 mm 72 " = 12,700 mm 
7 /8" = 22,225 mm 1 74" = 3 1,750 mm 

Le profil general est semblable a celui des courroies metriques et il est applicable aux cour- 
roies a simple et double denture. L'angle de pression vaut a = 20° sauf pour le profil XL ou 
cet angle vaut a = 25°. La norme prevoit des courroies a denture simple, a denture double 
symetrique, forme A, a denture double decalee, forme B. La longueur des courroies sans fin 
est exprimee en pouces et doit etre un multiple du pas. La designation comprend la longueur, 
le pas ou le type et la largeur. Les courroies crantees a dimensions en pouce et metriques ne 
sont pas interchangeables. 

Les dimensions des poulies dentees sont citees dans la norme ISO 5294. Les poulies peuvent 
etre equipees de deux flasques afin de guider la courroie. Le profil conjugue dans le creux de 
dent devrait etre en developpante de cercle. Tres souvent, ce profil curviligne est remplace par 
un profil rectiligne plus simple a realiser. La gamine des nombres de dents des catalogues est 
plus etendue que celle des normes. Pour les roues a dimensions en pouce, le diametre primitif 
des roues vaut aussi : 

d = z-m=z.—. (24.12.1) 

n 
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Le diametre exterieur d a des roues dentees se trouve aussi par l’expression : 

d a = d-2 h a . (24.12.2) 



Tableau 24.7 

Dimensions des courroies crantees selon DIN 7721 et ISO 5296 

Toutes les dimensions sont en mm 



Type pas 
et p 2 a 


s s t 


H t h s 


>'r r a 


Largeurs b 


Pas mm 











Profils metriques selon DIN 7721 

T 2,5 2,5 40°±2° 1,5 (1,0) 

T 5 5,0 40°±2° 2,65 (1,8) 

T 10 10 40°±2° 5,3 (3,5) 

T 20 20 40°±2° 10 ’ 15 (6,5) 

Synchroflex (Mulco - Continental) 



AT 5 5,0 50° 

AT 10 10 50° 

AT 20 20 50° 


(3,6) 2,5 
(7,3) 5,0 
(14,7) 10,0 


1,2 2,7 
2,5 5,0 
5,0 9,0 




6 10 16 25 32 50 

16 25 32 50 75 100 

32 50 75 100 


Profils avec dimensions en pouce selon ISO 5296 



MXL 2,032 


O 

O 


U4 


(0,77) 


0,51 


0,13 


0,13 


3,0 


4,8 


6,4 




XL 


5,080 


50° 


2,57 


(1,39) 


1,27 


0,38 


0,38 


6,4 


7,9 


9,5 




L 


9,525 


40° 


4,65 


(3,26) 


1,91 


0,51 


0,51 


12,7 


19,1 


25,4 




M 


12,700 


40° 


6,12 


(4,45) 


2,29 


1,02 


1,02 


19,1 


25,4 


38,1 


50,8 76,2 


XH 


22,225 


40° 


12,57 


(7,95) 


6,35 


1,57 


U9 


50,8 


76,2 


101,6 




XXH3 1,750 


40° 


19,05 


(12,1) 


0953 


2,29 


1,52 


50,8 


76,2 


101,6 


127 



Poulies pour courroies crantees metriques selon DIN 7721 



Forme SE 
Type b r 


N 

b x 


SE N « 

b g h g ±1,5° 


R b r t 


2 K 


Poulies avec flasques 
Largeurs minimales 


T 2,5 


1,75 


1,83 


0,75 1,0 25° 


0,2 0, 


0,6 


5,5 7,5 11,5 


T 5 


2,96 


3,32 


1,25 1,95 25° 


0,4 0,6 


1,0 


7,5 11,5 17,5 26,5 


T 10 


6,02 


6,57 


2,6 3,4 25° 


0,6 0,8 


2,0 


18 27 34 52 


T 20 


11,65 


12,6 


5,2 6,0 25° 


0,8 1,2 


3,0 


34 52 77 102 



Poulies pour courroies crantees en pouce selon ISO 5294 



Type 


K 

mm 


K 

en " 


mm 


en " 


a 

±1,5° 


R b 

Max 


r t 

mm 


2h a 

mm 


Poulies avec flasques 
Largeurs minimales en mm 


MXL 


0,84 


0,033 


0,69 


0,027 


20 


0,25 


0,13 


0,508 


3,8 


5,3 


7,1 




XL 


1,32 


0,052 


1,65 


0,065 


25 


0,41 


0,64 


0,508 


7,1 


8,6 


10,4 




L 


3,05 


0,120 


2,67 


0,105 


20 


U9 


U7 


0,762 


14,0 


20,3 


26,7 




M 


4,19 


0,165 


3,05 


0,120 


25 


1,60 


1,60 


1,372 


20,3 


26,7 


39,4 


52,8 


XH 


7,90 


0,311 


7,14 


0,281 


20 


1,98 


2,39 


2,794 


56,6 


83,6 


110,7 




XXH 12,17 


0,479 


10,31 0,406 


20 


3,96 


3,18 


3,048 


64,1 


83,8 


110,7 


137,7 



Les grandeurs entre parentheses sont calculees et ne sont pas normees par DIN ou ISO 



24.3.1.3 COURROIES CRANTEES POWERGRIP HTD 

La transmission par courroies crantees Powergrip HTD, la designation anglaise HTD pour 
High Torque Drive, developpee par la firme The Gates Rubber Company Ltd, se caracterise 
par un profil curviligne des dents. Cette geometrie assure une repartition uniforme de la 



0,7 


1,3 


0,2 


0,2 


- 


4 


6 


10 






0,7 


1,3 


0,4 


0,4 


6 


10 


16 


25 


(32) 


(50) 


2,5 


4,5 


0,6 


0,6 


16 


25 


32 


50 


(75) 


(100) 


5,0 


8,0 


0,8 


0,8 


32 


50 


75 


100 
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charge entre les dents de la courroie et celles de la roue dentee d’entrainement. Les couples 
transmissibles sont superieurs a ceux des transmissions par courroies crantees trapezoidales. 
Les proprietes de ces courroies sont : transmission synchrone, entretien tres reduit, plage 
etendue des vitesses, tension minime dans la courroie, stability longitudinale grace aux cables 
en fibre de verre enrobes dans un revetement en neoprene, face interieure en tissu nylon a 
coefficient de frottement modeste. 

Les pas de ces courroies sont metriques : 3 mm, 5 mm, 8 mm et 14 mm. Les trois dimensions 
principals d’une courroie Powergrip HTD sont : la longueur primitive, le pas et la largeur. Le 
pas de la courroie est defini par la distance comprise entre deux axes de symetrie de deux 
dents successives sur la ligne primitive. La longueur de la courroie correspond a la longueur 
mesuree sur la ligne primitive. Cette ligne primitive se trouve a l’interieur de l'element de 
traction. 

Les trois dimensions principals d’une poulie pour courroie HTD sont : le nombre de dents, le 
pas et la largeur. Sur la poulie, le pas primitif est la distance circulaire entre le centre de deux 
creux de dents mesuree sur le cercle primitif. Cercle primitif de la poulie et ligne primitive de 
la courroie coincident, le diametre primitif de la poulie etant toujours plus grand que le dia- 
metre exterieur. 

24.3.1.4 COURROIES CRANTEES POLY CHAIN GT 

Les courroies synchrones Poly Chain GT sont un developpement recent des transmissions 
par courroies crantees. Elies se composent d’un dos en "compound elastometrique", de dents 
en polyurethane et de textile de protection des dents. Les cables de tension en fibre aramide 
Kevlar conferent a la courroie une tres grande capacite de charge. Le Kevlar possede un 
coefficient d’elasticite superieur a celui de l'acier et un allongement remanent pratiquement 
nul. II presente une tres grande resistance a la flexion et supporte facilement des surcharges. 
Le recouvrement des dents est un textile specialement tisse et traite afin de reduire le frotte- 
ment sur les dents de la poulie, le bruit et l'echauffement. La forme de la dent est curviligne. 
Ces courroies existent en deux pas metriques : 8 mm et 14 mm. Les trois dimensions principa- 
ls d’une courroie sont : le pas, la longueur primitive et la largeur. Le pas primitif est la 
distance entre les axes de symetrie de deux dents voisines, mesuree sur la ligne primitive. La 
longueur primitive de la courroie est la circonference totale mesuree sur la ligne primitive. 
Cette ligne primitive se situe a l'interieur de la partie de traction. 

Les trois dimensions principals d’une poulie sont : le pas, le nombre de dents et la largeur. Le 
pas primitif represente la longueur circulaire separant le centre de deux entre dents mesure sur 
le diametre primitif de la poulie. Le cercle primitif de la roue se trouve a l’exterieur du cercle 
de tete. 

24.3.2 GEOMETRIE ET CONTROLES DE LA TRANSMISSION 

Les courroies crantees a simple denture sont introduites dans la transmission de couples 
entre deux poulies tandis que les courroies a double denture se montent dans des mecanismes 
a plus de deux roues dentees. La tension preliminaire, relativement modeste, est obtenue par 
modification d’entraxe ou par galet tendeur. 

24.3.2.1 GEOMETRIE D’UNE TRANSMISSION DIRECTE 

Dans la transmission directe, la courroie crantee epouse la forme circulaire des deux roues 
dentees et se deplace tangentiellement aux deux cercles primitifs. Les nombres de dents des 
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roues et de la courroie sans fin sont evidemment entiers. Les relations geometriques valables 
pour les courroies plates sont egalement applicables aux courroies crantees. 

1 . Nombre de dents, diametres primitifs et longueur de la courroie 
Les nombres de dents sont designes par : 
z\ nombre de dents de la roue motrice, 
z 2 nombre de dents de la roue rnenee, 

z c nombre de dents de la courroie de longueur primitive L c =p z c . 

Les diametres primitifs des deux roues se trouvent par : 

d\ = zi ' m = z i 'pin d 2 = Z 2 ' m = Z 2 'phi. 

Les diametres de tete, plus petits que les diametres primitifs, se calculent par : 

dal = d\ - 2 ha et d a 2 = d 2 - 2 h a . 

Les catalogues des fabricants contiennent ces dimensions diametrales en fonction du nombre 
de dents et du pas primitif, plusieurs largeurs et types etant a disposition. 



2. Entraxe, angles d'enroulement, nombre de dents en prise 

L'entraxe etant designe par a, les angles d’enroulement sur les deux poulies, d'une trans- 
mission avec reduction de vitesse, sont : 



a\ = 7i - 2 /3 a 2 = n + 2 j3 avec sin/? = (d 2 - d\)!(2 a). 

La longueur de la courroie se trouve par l’expression habituelle : 






: z c -p 



n m = a 1 ~ + a 2 ■ + 2a • cos /?. 



(24.13.1) 



Les tables des catalogues donnent les longueurs des courroies a disposition avec leur nombre 
de dents, les entraxes correspondants en fonction du rapport de transmission et des nombres 
de dents des roues. Comine le nombre de dents est entier et impose par les courroies en stock, 
l’entraxe prevu initialement doit etre adapte aux dimensions reelles. De plus, il est necessaire 
de prevoir le deplacement d’un des axes afin de pouvoir monter la courroie dans les poulies 
flasquees. La recherche de l'entraxe, a partir de la longueur de la courroie, peut s'effectuer au 
moyen des grandeurs p et q decrites sous 24.2.2.1 . 

Le nombre de dents en prise sur les deux roues vaut : 

z\ pr = zi ' a\!2n z 2p r = z 2 ' a 2 /2n. (24.13.2) 



24.3.2.2 RECHERCHE DU PAS PRIMITIF DE LA COURROIE 

Les methodes de recherche de la faille du pas primitif varient avec le fabricant et le type 
de courroie. Les coefficients de correction comine le facteur de service sont aussi dependant 
du genre de transmission et du modele adopte. 

1 . Puissance corrigee 

La puissance nominale a transmettre est imposee par les caracteristiques des composants 
menant et mene. La puissance corrigee est le produit de la puissance nominale par le facteur 
de service : 

Poor = Pnom C 2 , (24.14.1) 

avec : C 2 facteur de service. 

Ce facteur de service est donne dans chaque catalogue et varie de 1,0 a 5,0 pour un service de 
plus de 16 heures par jour, de grandes masses a accelerer et un couple moteur tres variable. 
Certains supplements sont accordes aux transmissions a multiplication de vitesse, pour fatigue 
supplementaire engendree par la presence d’un galet tendeur sur la face exterieure de la cour- 
roie ou par pignon en contact avec la denture exterieure. 
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Frequence de rotation n en tours /minute Frequence de rotation n en tours /minute 





Figure 24.17 Recherche de la taille des pas des courroies crantees : 

ISO et Poly Chain, Power Grip HTD 

24.3.2.3 CHOIX DEFINITIF DES DIMENSIONS 

La recherche des dimensions et le controle des grandeurs adoptees peut s'effectuer en sui- 
vant les diverses phases proposees dans la plupart des catalogues. 

1 . Rechercher les caracteristiqu.es de la transmission 
Etablir les caracteristiques de : 

- la machine motrice, de la ligne d’arbres, determiner la puissance nominale ou le couple no- 
minal avec Pnom = M n0 m cDnom- Si la vitesse est variable, reperer les vitesses maximale et 
minimale. 

- la machine receptrice, de son type, son couple, ses variations de vitesses et de couples. 

- l’entraxe probable avec ses limites maximale et minimale. 

- les conditions particulieres d'utilisation, le nombre d’heures de service par jour, les condi- 
tions particulieres de temperature, de milieu ambiant. 

2. Calcul de la puissance corrigee 

La puissance corrigee fait intervenir le facteur de service, grandeur fonction de l’organe 
moteur, de la charge et de la duree d'utilisation. Ce facteur peut se trouver dans la documen- 
tation technique pour chaque type de courroie crantee. Les tableaux sont semblables au ta- 
bleau 24.3 de ce chapitre. 

3. Determination du pas primitif 

La figure 24.17 donne la puissance corrigee en fonction de la frequence de rotation pour 
quelques unes des courroies crantees. A partir de ces deux grandeurs sur les axes de coordon- 
nees, chercher la position du point representatif sur l'une des figures et lire le type de courroie 
correspondant. Si le point se trouve pres d’une ligne de separation, il est recommande 
d'etudier les deux solutions avec pas primitifs de chaque cote de la ligne. 



-3.325 - 





Organes de transmission indirecte 



4. Choix des nombres de dents et de la longueur de la poulie 

Le rapport des frequences de rotation i est habituellement impose par les elements menant 
et mene. Si la frequence de rotation est variable, calculer les limites superieure et inferieure du 
rapport de transmission i. Le diametre minimal recommande de la plus petite des poulies 
depend du pas primitif et de la frequence de rotation. Le nornbre de dents se situe entre 10 et 
12 pour les petits pas primitifs, entre 20 et 30 pour les grands pas. 

Le nornbre de dents de la grande poulie se trouve, dans une transmission a reduction de vi- 
tesse, en multipliant le nornbre de dents de la petite poulie par le rapport de transmission i . 
Les nombres de dents doivent etre entiers et les poulies correspondantes doivent figurer dans 
le catalogue. Le rapport de transmission peut varier et 1,0 a environ 8,0, tous les rapports 
n'etant pas possibles. Les catalogues contiennent de nombreuses tables debutant par le rapport 
de transmission et donnant les divers nombres de dents des roues. Ces documents contiennent 
egalement des tables d’entraxe avec les nombres de dents et la longueur primitive de la cour- 
roie. Si l’entraxe exige ne peut pas etre assure avec les roues choisies, essayer une autre com- 
binaison de poulies avec le meme rapport de vitesses. Certaines courroies engendrent une le- 
gere poussee laterale. II est necessaire d'utiliser au minimum une poulie flasquee, le plus sou- 
vent la plus petite, pour eviter une sortie de la courroie de la poulie. Lorsque l’entraxe est su- 
perieur a huit fois le diametre de la petite poulie ou lorsque les axes sont verticaux, les deux 
poulies doivent etre flasquees. 

5. Choix de la largeur de la courroie 

La plupart des courroies crantees existent en plusieurs largeurs. Les tables des catalogues 
indiquent habituellement la puissance transmissible par largeur unitaire, cette grandeur pou- 
vant etre 10 mm, 25 mm, etc. La largeur a prevoir est obtenue en multipliant la puissance 
transmissible de la table par un facteur de largeur. La capacite portante de la courroie n’est pas 
directement proportionnelle a sa largeur. Si le nornbre de dents en prise est inferieur a un 
nornbre minimal, par exemple les courroies Poly Chain necessitent au moins 6 dents en prise, 
il faut encore corriger la puissance admissible avant de determiner le facteur de largeur. 

6. Tension dans la courroie 

La force tangentielle dans la courroie, pour un rendement de 100% dans la transmission, 
se trouve au moyen de la relation : 

MM P 

F t = — **- = — ^- = ^ — . (24.14.2) 

1 d x l 2 d 2 l 2 copdj 2 

La tension de pose se controle par la deformation du brin libre entre les deux poulies et les 
catalogues donnent la force a appliquer et la deformation correspondante recommandees. 

Le rendement d'une transmission par courroie crantee bien concuc est d’environ 98%. Cette 
valeur elevee est du a fabsence de patinage. Les pertes sont engendrees par la flexion de la 
courroie et par le frottement des dents sur les entre-dents des poulies. 
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24.4 TRANSMISSION PAR CHAINES 

La transmission d’une certaine puissance par chaines s'utilise entre deux arbres paralleles 
lorsque le rapport de transmission i ne depasse pas 6. Les chaines articulees actuelles pro- 
viennent du developpement de la premiere chaine mecanique brevetes par Andre Galle en 
1829. Le rendement mecanique est assez bon; il est compris entre 96 et 98%, dans les implan- 
tations avec lubrification controlee. Le rapport de transmission est exact en moyenne, la va- 
riation de vitesse provenant de la fonne polygonale prise par les chainons sur les roues. La 
vitesse de la chaine entre les deux roues dentees est faible, de 1 a 20 m/s selon le type, car le 
bruit devient rapidement genant a haute vitesse. La transmission de la puissance d’une roue 
menante a la roue menee est assuree par l'emboitement des maillons de la chaine sur les dents 
de la roue. Dans une transmission par chaine, le brin superieur doit etre le brin tendu. II faut 
eviter absolument de placer les centres des roues sur le meme axe vertical car il y a risques de 
vibrations. A part les chaines de transmission, il existe toute une famille de chaines de levage 
et de manutention avec attaches de formes derivees des chaines de transmission. 

24.4.1 DESCRIPTION DES TYPES DE CHAINES POUR TRANSMISSION 

La forme des chaines de transmission doit assurer la Constance du rapport de transmission, 
eviter les pertes, posseder une duree de vie elevee. 

24.4.1.1 CHAINES A ROULEAUX DE PRECISION 

Elies se composent d'une suite de maillons interieurs et exterieurs. Le maillon interieur est 
constitue par deux plaques en acier a haute resistance reliees par une douille qui supporte le 
rouleau. Le maillon exterieur possede deux plaques reliees par un axe rive ou goupille. La 
douille et l'axe forment l'articulation de la chaine tandis que le rouleau facilite l’engrenement 
sur les roues et diminue l'usure. Toutes les pieces sont en acier au carbone de cementation ou 
en acier allie traite thermiquement. 

Le nombre de dents du pignon ne devrait pas etre inferieur a 17, celui de la roue ne depassera 
pas si possible 110. Si la vitesse circonferentielle est grande, choisir au moins 25 dents sur le 
pignon et un nombre pair de maillons pour eviter le montage d’un maillon coude au raccor- 
dement. La vitesse maximale de ce type de chaine est limitee a 15 m/s. Les chaines a rouleaux 
sont fabriquees en execution simple, double appelee duplex, triple nominee triplex suivant les 
normes DIN, BS et ASA. Le pas p de la chaine est metrique dans les petites dimensions, pour 
les pas compris entre 4 et 8 mm, en pouces a partir du pas 3 /8". 




Figure 24.18 Chaines a rouleaux de precision selon DIN 8187 et ISO 606 
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Tableau 24.8 

Chaines a rouleaux simples de precision selon norme europeenne (GAG) 
DIN 8187 et ISO "B" 606 - 1982 

Toutes les dimensions geometriques en mm 



Type 

DIN 

ISO 


Pas 

P 

inch mm 


Longueurs 
b \ b 2 


Diametres 

d i (%2 


Autres dimensions 

h h g 


Caracteristiques 
A ^ F m m x 

mm 2 kN kg/m 




- 


4,0 


2,7 


4,10 


2,5 


1,65 


4,6 


3,4 


4,0 


7 


L8 


0,07 


03 


- 


5,0 


2,5 


4,15 


3,2 


1,49 


6,2 


3,7 


4,1 


6 


2,2 


0,08 


04 


- 


6,0 


2,8 


4,10 


4,0 


1,85 


6,6 


3,7 


5,0 


7 


3,0 


0,12 


05 B 


- 


8,0 


3,0 


4,77 


5,0 


2,31 


7,4 


4,3 


7,1 


11 


5,0 


0,18 




0.375 


9,525 


3,94 


6,63 


6,35 


3,28 


8,7 


5,5 


8,3 


22 


9,0 


0,36 


06 B 


0.375 


9,525 


5,72 


8,53 


6,35 


3,28 


10 


6,8 


8,3 


28 


9,0 


0,41 


081 


0.50 


12,70 


3,3 


5,80 


7,75 


3,66 


6,6 


5,1 


9,9 


21 


8,0 


0,28 


083 


0.50 


12,70 


4,88 


7,20 


7,75 


3,66 


7,1 


5,6 


9,9 


28 


8,0 


0,33 


084 


0.50 


12,70 


4,88 


9,10 


7,75 


4,09 


9,8 


7,2 


11,1 


35 


15,7 


0,59 


08 B 


0.50 


12,70 


7,75 


11,30 


8,51 


4,45 


12,4 


8,5 


11,8 


50 


18,1 


0,70 


10 B 


0.625 


15,875 


9,65 


13,28 


10,16 


5,08 


13,9 


9,8 


14,7 


67 


22,6 


0,95 


12 B 


0.750 


19,05 


11,68 


15,62 


12,07 


5,72 


16 


11,3 


16,1 


89 


29,4 


1,25 


16 B 


1.000 


25,40 


17,02 


25,45 


15,88 


8,28 


23,5 


18 


21,1 


210 


67,0 


2,70 


20 B 


1,25 


31,75 


19,56 


29,01 


19,05 


10,19 


27,7 


21,6 


26,4 


295 


98,1 


3,60 


24 B 


1.50 


38,10 


25,4 


37,92 


25,40 


14,63 


33,3 


26,7 


33,4 


554 


166,7 


6,70 


28 B 


1.75 


44,45 


30,99 


46,58 


27,94 


15,90 


40 


32,5 


37,1 


740 


196,2 


8,30 


32 B 


2.00 


50,80 


30,99 


45,57 


29,21 


17,81 


41,6 


33,7 


42,3 


811 


255,0 


10,50 


40 B 


2.50 


63,50 


38,10 


55,75 


39,37 


22,89 


51,5 


41,3 


53 


1276 


372,7 


16,00 


48 B 


3.00 


76,20 


45,72 


70,56 


48,26 


29,24 


60,1 


49,5 


64 


2063 


400,4 


25,00 


Entraxes recommandes 

Pas en pouce 3 /8 V2 

Pasenmm 9,525 12,70 

Distance a 450 600 


5/8 

15,875 

750 


% 

19,05 

900 


1 

25,40 

1000 


1 V4 
31,75 
1200 


1 '/2 
38,10 
1350 


1 3 /4 

44,45 

1500 


2 

50,80 

1700 


2V2 

63,50 

1800 


3 

76,20 

2000 



II existe deux gammes de dimensions pour les chaines a rouleaux de precision : 

- chaines a rouleaux selon norme europeenne : DIN 8187 / ISO "B" 606-1982. 

- chaines a rouleaux selon norme americaine : DIN 8188 / ISO "A" 606-1982. 

Les pas en pouces ne sont pas toujours identiques. Les autres dimensions ne correspondent 
pas, cornme par exemple les diametres des rouleaux et leur longueur. 

24.4.1.2 CHAINES SILENCIEUSES 

La chaine a dents, dite silencieuse, est constitute par plusieurs entretoises placees les unes 
a cotes des autres, rnunies de dents, et articulees sur des axes. Le nombre d’entretoises en pa- 
rallel fixe la solidite de la chaine et sa capacite de charge. Le rapport de transmission peut 
atteindre i = 8 et la vitesse ne doit pas depasser 20 m/s si la lubrification a l’huile est assuree 
correctement. 

Ce type de chaine est fabrique seulement par quelques foumisseurs et permet de transferer des 
efforts tangentiels importants sous un faible volume. 
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24.4.1.3 C HAINES POUR ENGINS DE LEVAGE ET DE MANUTENTION 

II existe de nombreuses variantes prevues pour des emplois particuliers comme la chaine 
Galle concuc pour supporter de grandes charges a faible vitesse. 

1 . Chaine Galle 

Cette chaine est nonnalisee selon DIN 8150 et se compose de une ou plusieurs paires de 
plaques exterieures et une ou plusieurs plaques interieures reliees par un axe. Les paires de 
plaques formant le maillon interieur ou exterieur sont articulees directement sur le tourillon. 
Cette chaine ne convient pas aux transmissions classiques car la surface de contact est trop 
faible entre les plaques et l'axe. La vitesse est limitee a 0,3 m/s. 

2. Chaine a douille 

Ce type de chaine est egalement normalise selon DIN 8164. II se distingue de la chaine 
Galle par une surface de contact plus grande obtenue par une douille montee dans la paire de 
plaque interieure. La paire de plaques exterieures et l'axe sont fixes fun dans l'autre. L'axe 
peut presenter un meplat assurant son entrainement. L'axe et la douille sont en acier de ce- 
mentation traite. La chaine a douille peut atteindre des vitesses jusqu'a 4 m/s. 

3. Chaine a mail les join fives, type Fleyer 

Ces chaines sont composees d'une ou de plusieurs paires de plaques fonnant les maillons, 
disposees les unes a la suite des autres, reliees par un axe commun. Elies servent a supporter 
des charges et ne peuvent pas s'employer dans les transmissions classiques car la surface de 
contact est trop petite. 

4. Chaine a rouleaux a grand pas 

Ces chaines sont une execution simplifiee des chaines a rouleaux de precision et sont ca- 
racterisees par des maillons relativement longs. Elies s'introduisent dans les systemes de ma- 
nutention et possedent tres souvent des attaches standards ou speciales. 




ChaTne 6 rouleaux de manutention DIN 8189 





Chaihe Fleyer DIN 8152 



Figure 24.19 Chaines de levage et de manutention : chaines Galle, a douille, Fleyer et a rouleaux 



6.2.4. 1.4 ROUES DENTEES POUR CHAINES A ROULEAUX 



La forme geometrique des roues est imposee par le type de chaine. Chaque maillon pivote 
autour du centre creux de la denture. Les maillons de la chaine en contact avec la roue for- 
ment un polygone ouvert. Le diametre primitif d du pignon ou de la roue a z dents se trouve 
par la relation : 



d = 



P 

sin(;r/ z) 



= P-fz> 



(24.15.1) 
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avec : f 7 = l/sin(n/z) facteur de cercle primitif. Ce facteur se trouve dans certains catalogues. 
Les autres dimensions des roues sont : 



- diametre de pied : df= d - d\, 

- diametre de tete ou exterieur : d a = d + 0,6 d\ 

d a = d + 0,7 d\ 
d a = d + 0,8 d\ 



pour 7 > z > 12, 
pour 13 > z > 25 
pour z > 25 dents 



avec : d\ diametre du rouleau selon tableau precedent. 

Le profil de l'entre-dent doit se situer dans les limites donnees par les relations suivantes : 



Limite minimale Limite maximale 

r\ min = 0,505 d\ n max = 0,505 d] + 0,069 ' {d \} 1/3 , 

QTmin = 120° - 90°/z Ofmax = 140° - 90 °/z, 

r2 min = 0,12 d] (z + 2) 1"2 max = 0,008 d\ (z 2 + 180). 






Figure 24.20 Geometrie de la roue a chaines et limites du profil de l'entre-dent 



Les fabricants de chaines livrent aussi les roues dentees prealesees en acier ou fonte a haute 
resistance, des roues a rnoyeux amovibles et des couronnes prealesees. L'assemblage et le 
montage de la chaine sont facilites par l'emploi d’un outillage approprie. 



24.4.1.5 LONGUEUR DE LA CHAINE ET ENTRAXE 



La geometrie de la transmission par chaine est un peu semblable a celle des courroies 
crantees. L’entraxe recommande figurant dans le tableau 24.8 est fonction du pas de la chaine; 
il vaut environ 40 fois le pas. Le rapport de transmission i entre un pignon menant a z\ dents, 
tournant a la frequence de rotation n\, et une roue menee a Z 2 dents, tournant a la frequence m, 
se trouve par l’expression : 



H\ _ C0 \ _ Z 2 
n 2 co 2 Zj 



(24.15.2) 



Pour un entraxe a , un pas p, deux roues a z\ et z 2 dents, la longueur de la chaine L c s'exprime 
par : 



4 =z c P = 



‘ z,+z 2 | 2 a | \(z 2 -z 1 )/2^-]" -p ^ 



) 



•P> 



(24.15.3) 



avec : z c nombre de dents de la chaine (c'est la valeur entre parentheses). 

Le nombre calcule de maillons doit etre arrondi a un nombre pair. Un nombre de maillons 
impair doit etre evite car il impose le montage d'un maillon coude. Si un pignon tendeur est 
utilise, il faut aj outer deux maillons a la longueur de la chaine. 
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Si le nombre de dents de la chaine z c et le nombre de dents des deux roues sont connus, il est 
possible de trouver l’entraxe de la transmission directe par l’expression : 



a = — 



z„ - 



Zj+Z 2 



+ . 



z„ - 



Zi+Z 2 



-2 



V n ) 



(24.15.4) 



La position la plus favorable de la chaine est obtenue lorsque la ligne des centres des roues est 
horizontale ou oblique jusqu'a 60°. Le poids propre de la chaine suffit a assurer la tension 
dans le brin mou et Tengrenement correct des maillons dans l’entre-dent des roues. La vitesse 
lineaire de la chaine est limitee par les vibrations transversales provoquees par les variations 
de vitesse dues a l’effet polygonal. Ces vibrations peuvent se reduire par des tendeurs mecani- 
ques a ressort, a excentrique ou a contrepoids, a systeme hydraulique ou pneumatique. Le pas 
angulaire t\ sur le pignon a z\ dents vaut : 

Ik 

r, = — . (24.15.5) 





£quilibre de la chaTne 



Figure 24.21 Transmission par chaine entre deux roues, pieces de montage, 
efforts appliques sur le pignon 

Du fait de la position des rouleaux dans l’entre-dent des roues, le rapport de transmission i est 
une valeur moyenne. La vitesse moyenne de la chaine vaut : 

v = zi p n\= zip' m. (24.15.6) 

24.4.2 CINEMATIQUE, DYNAMIQUE ET CONTROLE DE LA TRANSMIS- 
SION PAR CHAINE 

Comine les dimensions des chaines et des composants sont normalisees, la recherche des 
dimensions et le controle de la transmission utilisent les recommandations figurant dans les 
catalogues des fabricants. 

24.4.2.1 CINEMATIQUE ET EFFET POLYGONAL 

L’effet polygonal dans une transmission par chaine provient de la position des rouleaux 
sur les roues menante et menee. La vitesse de la chaine sur le pignon moteur varie entre : 

Vmax (0\ d\/2, 

et V m i n = CO\ ' cos(7t/z) ' d\!2. 

En supposant la vitesse angulaire du pignon moteur constante et en introduisant l’expression 
du diametre primitif d\ du pignon, le deplacement s c de la chaine en fonction de Tangle de 
rotation cp du pignon, pour -r/2 <(p< +r/2, s’exprime par : 
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s c = — • sin<£>. (24.16.1) 

2sin(;r/z) 

La vitesse instantanee correspondante de la chaine vaut : 



cL p 

v r = — - = • a> • cos®. 

d t 2sin(;r/z) 

Enfin, l'acceleration de la chame se trouve par : 

dv c p 2 . 

a c = — - = • or • sin<£>. 

dt 2 sin (n! z) 



(24.16.2) 

(24.16.3) 



Finalement, en supposant la chaine indefonnable, la vitesse angulaire de la roue menee peut 
se donner par l’expression : 



sin(;r/ z 9 ) 

®2 = ®i • r~ ~~ ’ cos^j. 
sin(^'/z 1 ) 



(24.16.4) 



Le rapport de transmission est variable et cette variation depend des nombres de dents des 
deux roues. 




Figure 24.22 Position des chainons sur la roue a 6 dents (principe de l'effet polygonal) 
Variation des grandeurs cinematiques relatives : As c , Av c et A a c 

Les rotations des maillons les uns par rapport aux autres et les accelerations sur les roues en- 
gendrent de l'usure dans les articulations et une augmentation du pas. La longueur de la chaine 
varie de z c A p. Sur les roues, la chaine se place sur un diametre plus grand que celui du 
cercle primitif. Le cercle de fonctionnement dw se trouve par : 

d w = d (p + A p)/p = d ( \ + Ap/p). 

Cette relation est approximative pour les chaines a rouleaux de precision car les maillons in- 
terieurs et exterieurs sont differents et leur usure n'est pas identique. La lirnite theorique de 
l’augmentation de pas est atteinte lorsque la chaine vient s'engrener sur le cercle de tete de la 
roue. Cette condition est atteinte par les grandes roues car le nombre de dents en prise est plus 
grand. En admettant un allongement relatif du pas de A p/p = 1,25%, le nombre de dents 
maximal d’une roue a chaine a rouleaux ne devrait pas depasser 120 dents ! 

24.4.2.2 VIBRATIONS 

En ne tenant pas compte des frequences excitatrices provenant des couples moteur et re- 
cepteur, les frequences excitatrices du mecanisme a chaine sont : 

- frequence engendree par les faux-ronds : /f pr i = n \ et /r pi -2 = in, 

- frequence engendree par les dentures : f zp i = zn. 

La frequence propre des vibrations transversales peut se calculer par la relation : 
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ft 



tr pr 



V F , 

2 Aibre d 



/ 




avec : v 



q 

F c 

Clibre 



ordre de la frequence propre : v= 1, 2, 3, .. 

masse de la chaine par unite de longueur, q = ml du tableau 24.8, 

force centrifuge : F c = q v , 

longueur libre de la chaine entre les deux roues. 



(24.17.1) 



24.4.2.3 EFFORTS APPLIQUES 



En supposant une transmission avec reduction de vitesse, le couple applique sur le pignon 
Mi = PI co i doit etre compense par les moments engendres par les tensions dans les deux brins 
de la chaine F n \ et F n 2 . La difference de ces efforts est la force tangentielle : F t = F n2 - F nl . 
Cette force peut se definir a partir de la puissance transmise par le pignon P et les vitesses an- 
gulaire co\ ou lineaire maximale v u : 



et 



v u = co\ ' d\!2. 



F, = F n2 



Fnl = 



(°\ '( z i 1 2)- (p / n) v u 



(24.18.1) 



La distance entre l'axe de rotation et le centre d'articulation du maillon varie legerement avec 
la position de l’entre-dent. A puissance constante, la force tangentielle F t peut prendre des 
valeurs fortement differentes de la grandeur nominale s’il y a vibrations entretenues par les 
roues. La force tangentielle se transmet progressivement sur les dents du pignon ou de la roue 
(figure 24.21). L'equilibre de chaque maillon montre la charge transmise par chaque dent. Le 
brin mou supporte encore une certaine tension residuelle F n \ compensee par le poids propre 
de la chaine. II est recommande de choisir un nombre de dents pour le pignon au moins egal a 
celui propose dans le tableau 24.9 en fonction du rapport de transmission i afin d'affaiblir 
l'effet polygonal. 



24.4.2.4 RECHERCHE DE LA TAILLE DE LA CHAINE 

La methode de selection de la faille de la chaine et de toutes les dimensions de la trans- 
mission se sert des etapes proposees ici. II est necessaire de connaitre les caracteristiques ge- 
nerates : la puissance a transmettre du moteur vers le recepteur, les frequences de rotation des 
arbres menant et mene, la variation des couples et des charges sur les deux arbres, presence 
d'a-coups, l’entraxe probable entre les arbres. La methode proposee correspond a celle du ca- 
talogue Renold. 

1 . Choix des nombres de dents et de I'entraxe 

Le rapport de transmission etant connu i = ri\/n 2 = cod ah, adopter les nombres de dents 
pour le pignon et la roue en se servant du tableau 24.9. La roue a 19 dents represente la roue a 
nombre de dents nominal dans les transmissions par chaines. Les fabricants offrent une 
gamine de nombres de dents plus etendue que celle du tableau : de 1 1 a 50 dents (tous les 
nombres de dents), de 52 a 95 dents et plus selon les roues en stock. Choisir l’entraxe selon le 
tableau ou compris entre 30 et 50 fois le pas de la chaine. 

2 . Coefficient de selection C 2a 

Le coefficient de selection est une combinaison du facteur de service et du facteur de 
contact entre la chaine et la roue dentee. Ce coefficient de selection vaut C 2a = 1,0 pour une 
roue a 19 dents transmettant un couple parfaitement constant produit par exemple par un mo- 
teur electrique. 
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Tableau 24.9 

Nombre de dents des roues. Pressions admissibles 



Nombre de dents des roues 


z lr z 2 et rapport de transmission i 












Nombre de dents 






Nombre de dents du pignon zj 












z 2 de la roue 


15 


(16) 


17 


(18) 


19 


(20) 


21 (22) 


23 


(24) 


25 


25 


_ 


_ 




_ 


_ 


_ 


_ 


_ 


1,13 


1,09 


1,04 


1,00 


38 


2,53 


2,38 2,23 


2,11 


2,00 


1,90 


1,81 1,72 


1,65 


1,58 


1,52 


57 


3,80 


3,56 3,35 


3,17 


3,00 


2,85 


2,71 2,59 


2,48 


2,38 


2,28 


76 


5,07 


4,75 4,47 


4,22 


4,00 


3,80 


3,62 3,45 


3,30 


3,17 


3,04 


95 


6,33 


5,94 5,59 


5,28 


5,00 


4,75 


5,52 4,32 


4,13 


3,96 


3,80 


114 


7,60 


7,13 6,71 


6,33 


6,00 


5,70 


5,43 5,18 


4,96 


4,75 


4,56 


150 


10,0 


9,38 8,82 


8,33 


7,89 


7,50 


7,14 6,82 


6,52 


6,25 


6,00 


Pression admissible dans les articulations en N/mm 2 des chaines DIN 8187 (selon Gelenkketten AG) 


Vitesse 










Nombre de dents de la petite roue 








m/s 12 


13 


14 


15 


16 


17 


18 


19 


20 


21 


22 


23 


24 


>25 


0,1 31,3 


31,3 


31,4 


31,4 


31,5 


31,8 


31,9 


32,0 


32,1 


32,5 


32,5 


32,6 


32,7 


32,9 


0,2 29,2 


30,0 


30,1 


30,3 


30,3 


30,4 


30,5 


30,6 


30,7 


31,0 


31,2 


31,5 


31,7 


31,9 


0,4 27,1 


27,6 


28,3 


28,4 


28,6 


28,9 


29,1 


29,3 


29,4 


29,6 


29,7 


29,9 


30,2 


30,5 


0,6 25,1 


26,1 


26,8 


27,1 


27,4 


27,8 


27,9 


28,2 


28,4 


28,5 


28,6 


29,0 


29,4 


29,7 


0,8 23,8 


24,5 


25,3 


25,7 


26,2 


26,6 


26,8 


27,1 


27,3 


27,6 


27,8 


28,0 


28,4 


28,6 


1,0 22,7 


23,3 


24,1 


24,7 


25,4 


25,6 


25,9 


26,4 


26,7 


26,8 


27,1 


27,5 


27,7 


28,0 


1,5 20,0 


21,2 


22,1 


22,8 


23,3 


24,0 


24,3 


24,6 


24,9 


25,2 


25,5 


25,8 


26,0 


26,2 


2,0 18,1 


19,3 


20,2 


21,1 


21,8 


22,2 


22.8 


23,2 


23,6 


23,9 


24,2 


24,5 


24,8 


25,1 


2,5 16,6 


18,0 


18,9 


19,8 


20,5 


20,9 


21,5 


21,9 


22,3 


22,7 


23,1 


23,4 


23,7 


24,1 


3,0 15,2 


16,5 


17,6 


18,5 


19,4 


20,0 


20,5 


20,9 


21,3 


21,7 


22,1 


22,4 


22,8 


23,1 


4,0 13,0 


14,4 


15,6 


16,7 


17,5 


18,1 


18,7 


19,1 


19,6 


20,0 


20,4 


20,7 


21,1 


21,4 


5,0 11,1 


12,7 


13,9 


14,9 


15,9 


16,7 


17,4 


17,9 


18,3 


18,7 


19,0 


19,4 


19,7 


20,1 


6,0 9,5 


11,1 


12,6 


13,6 


14,7 


15,5 


16,2 


16,6 


17,0 


17,5 


17,9 


18,2 


18,6 


18,9 


8,0 


- 


9,8 


11,2 


12,3 


13,3 


14,0 


14,7 


15,2 


15,6 


16,1 


16,5 


16,9 


17,2 


10,0 


- 


- 


9,1 


10,5 


11,5 


12,4 


13,0 


13,6 


14,0 


14,4 


14,9 


15,3 


15,6 


12,0 


- 


- 


- 


8,8 


9,9 


11,0 


11,8 


12,4 


12,9 


13,3 


13,7 


14,0 


14,4 


15,0 


- 


- 


- 


- 


7,8 


9,1 


9,9 


10,6 


1U 


11,7 


12,2 


12,6 


12,9 


18,0 


- 


- 


- 


- 


- 


7,4 


8,1 


8,9 


9,5 


10,1 


10,7 


11,2 


11,6 


Ces pression indicatives sont applicables aux conditions suivantes 












- duree de service : 10 000 heures en service sans a-coups, avec lubrification correcte 






- entraxe : 40 x 


le pas, 


une transmission directe entre deux roues, un rapport d'engrenage i = 2 


2^1 = 3 


- transmissions applicables dans la conception de machines 














Facteur de nombre de dents : / zn = (19/z) 1085 
















Nombre de dents 1 1 


13 


15 


17 


19 


21 


23 


25 


27 


31 


38 


Facteur / zn 


1,81 


1,51 


1,29 1,13 


1,00 


0,90 


0,81 0,74 


0,68 


0,59 


0,47 


Facteur d'entraxe C 


a 
























Entraxe 


20 p 


30 p 


40 p 


50 p 


60 p 


70 p 


80p 








Facteur C a 


1,18 


1,06 


1,00 0,96 


0,92 


0,90 


0,87 











-3.334 - 







24. Transmission par liens flexibles 



La puissance corrigee est egale au produit de la puissance nominale a transmettre Pnom 
multipliee par le coefficient de selection C 2a : 

P cor = P nom C 2a . (24.18.2) 

Ce coefficient peut se lire sur la figure 24.23 en fonction du nombre de dents du pignon et du 
type de charge : couple moteur produit par un moteur electrique ou par un moteur a combus- 
tion interne multicylindrique. 





Figure 24.23 Coefficient de selection C 2a en fonction des couples moteur et recepteur 
Couples recepteurs : 1 - regulier 2 - irregulier 3 - avec a-coups importants 



3. Choix du pas de la chaine et calcul de la longueur de la chaine 

La frequence de rotation motrice n\ de la petite roue etant connue, reperer le point figura- 
nt' sur l’abaque de la figure 24.24 dont l’abscisse vaut n\ et l’ordonnee vaut P c or . La trans- 
mission choisie sera la plus economique. Les valeurs representees sur cette figure sont les 
puissances transmissibles actuellement par les chaines a rouleaux tres bien concucs. Elies sont 
superieures a celles de la norme DIN. La longueur de la chaine se trouve par l’expression 
(24.15.3), le nombre de maillons devant etre pair. II faut alors recalculer l’entraxe nominal de 
la chaine au moyen de l’expression (24.15.4). Si l’entraxe adopte est tres different de l’entraxe 
recommande, il faudrait corriger la puissance du graphique en la multipliant par le facteur 
d’entraxe C a du tableau 24.9. Le graphique montre aussi les puissances pour chaines Duplex et 
Triplex. 



24.4.2.5 CONTROLES DE LA TRANSMISSION 



Les dimensions generates de la transmission par chaine etant connues, il est recommande 
de controler la duree de vie des maillons. La puissance de calcul se trouve par l’expression : 



avec : 



C 2a 

c a 

c zn 

Q 

C L 



P calcul ~ P nom ' C 2a C a C zn Cg'CL, (24. 19. 1) 

facteur de selection : C 2a ~ C 2 C a , 
facteur d’entraxe, 

facteur de nombre de roues z en prise : Czn = 1, 1 ( “ 2) , 

facteur de lubrification : C g = 1,0 a 1,4 selon les perfonnances, 

facteur de duree de vie : Cl = (Eh/1 5000) 1/3 avec L h duree de vie en heure. 
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Figure 24.24 Abaque pour la determination du pas dans une transmission par chaines selon DIN 8187 

Zones de choix pour le lubrifiant (Renold) 

1. Pression dans I 'articulation 

Le controle de la transmission par chaine a rouleaux de precision consiste a rechercher la 
pression moyenne dans les articulations. 

Elle se definit par le quotient de la force tangentielle de calcul par l’aire de la surface de 
l'articulation A donnee dans le tableau 24.8 : 

F calcul P CHlcii|/(dU| Z \ Ui/ 2 ) + III \ V . 



Pression moyenne : 



_ J calcul ^ 

P . — fadin’ 

A 



(24.19.2) 



avec : p a d m pression admissible selon tableau 24.9, fonction de z et de v. 

2. Charge admissible 

Le coefficient de securite dans la chaine sollicitee par la force tangentielle de calcul F ca i cll i 
peut se definir par le quotient la charge de rupture de la chaine par cette force : 



- en charge statique : 

- en charge dynamique : 



Ss = 
Sd = 






F 



calcul 

F„ 



F 



calcul 



> 8 . 

> 6 . 



(24.19.3) 
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3. Reglage de la chaine 

La position de la chaine entre les roues doit etre reglee regulierement de telle maniere 
qu'avec un brin bloque, le debattement lateral du brin libre puisse etre egal a au mo ins 1% de 
l’entraxe a. 

4. Frottement et usure 

Les pertes de puissance dans les transmissions a chaine sont les sommes de pertes partiel- 
les, soit : 

Pv = Pr + P a-c + P pa + Pvi , 

avec : Pr puissance perdue par frottement dans les articulations et sur les roues, 

P a . c puissance perdue par les a-coups, 

P pa puissance perdue dans les paliers, 

P v ; puissance perdue a vide. 

Le travail de frottement dans les articulations W ai des chainons peut se trouver par Tenergie a 
produire pour faire tourner les plaques de Tangle du pas angulaire r : 

iLar f-i F calcul T 

ou dd est le diametre de la double dans la chaine a rouleaux. Cette operation est effectuee 
quatre fois lorsque la chaine arrive et repart des roues. La perte est d’autant plus petite que le 
coefficient de frottement est faible et que le nombre de dents des roues est grand. Les autres 
puissances perdues doivent etre estimees a partir des dimensions adoptees ou de mesures sur 
des transmissions semblables. Le rendement global d’une transmission par chaine est compris 
entre 90 et 97%. 

Les pertes dans les articulations se traduisent par une usure des pieces en mouvement relatif. 
Cette usure engendre un allongement de la chaine qui doit etre mesuree et tendue a intervalles 
reguliers. La chaine doit etre demontee pour mesure. La chaine est consideree comrne usee et 
doit etre remplacee lorsque Tallongement atteint 2%. L'examen des flancs des dentures des 
roues donne une indication de l'ampleur de l'usure. Si l'usure sur la dent atteint 10% de sa 
longueur curviligne sur le cercle primitif, la roue doit etre remplacee. L'utilisation d'une 
chaine neuve sur des roues usees doit etre evitee. 

24.4.2.6 LUBRIFICATION 

La methode a introduire dans la lubrification des transmissions par chaine depend de la 
vitesse de la chaine et de la charge. Le choix de la methode est donne sur la figure 24.24, ce 
graphique comportant 4 zones distinctes. Le lubrifiant doit graisser les articulations dans les 
maillons et proteger la chaine contre les agents exterieurs. Le volume et la frequence doivent 
etre suffi sants pour assurer une bonne penetration dans les articulations. 

Zone 1 : Graissage a la main 

L'huile est appliquee regulierement au pinceau ou a la burette toutes les 8 heures de mar- 
che. 

Zone 2 : Graissage par compte gouttes 

L'huile est dirigee directement entre les chants des plaques a partir d’un reservoir. 

Zone 3 : Graissage par barbotage 

Dans le graissage par barbotage, le brin inferieur de la chaine se deplace dans l'huile con- 
tenue dans un carter. Le niveau d’huile doit recouvrir la chaine en son point le plus has. Une 
autre possibilite de graissage est de monter un disque tournant dans le bain d’huile, la chaine 
ne trempant pas dans l'huile. Le disque aspire le liquide par viscosite et un deflecteur amene 
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l'huile aux points de graissage. Ce dispositif est applicable pour des vitesses comprises entre 4 
et 20 m/s. 

Zone 4 : Graissage continu par pompe 

La circulation continue de l'huile sur la chaine est assuree par un groupe moto pompe. Les 
trous de la rampe de graissage doivent etre alignes sur les chants des plaques de chaine. 
L'huile doit arriver sur la chaine juste avant qu'elle ne s'engage sur le pignon moteur. 






Projections par dlsque 



Graissage au compte gouttes 




Lubrincation par moto-pompe 



Figure 24.25 Modes de lubrification dans les transmissions par chaines 

24.4.2.7 EXEMPLE DE CONCEPTION D’UNE TRANSMISSION PAR CHAINE 

1. ENONCE DU PROBLEME 

L'entrainement d’une machine receptrice s'effectue d'un moteur electrique triphase IEC, 
produisant une puissance P = 7,5 kW a la frequence de rotation n = 16,2 t/s, type 160 M, au 
rnoyen d'une chaine a rouleaux de precision. Cette machine presente un couple resistant 
irregulier et exige une duree de vie d’au rnoins 12000 heures. La frequence de rotation est 
imposee a 6 tours par seconde. L'entraxe approximate vaut 700 mm. Determiner toutes les 
dimensions et controler les conditions de fonctionnement. 

2. RAPPORT DE TRANSMISSION ET COUPLES 

Rapport de transmission : i = 16,2 / 6 = 2,7. 

Vitesse angulaire : a>\ = 2 n 16,2 s-1 = 101,79 s" 1 a >2 = i a)\ = 37,7 s' 1 , 

Couple nominal : M x = Pla>\ = 7500 W/101,79 s_i = 73,7 m'N, 

M 2 = Mpi=\9%,9 m'N. 

3. CHOIX DU PAS, DU TYPE DE CHAINE ET DU NOMBRE DE DENTS 



Variantes 
Nombre de dents : 


1 


2 


3 


4 


5 


pignon z x 


13 


15 


17 


19 


21 


roue z 2 


35 


41 


46 


51 


57 


rapport de transmission 


2,69 


2,73 


2,71 


2,68 


2,71 


Coefficient de selection selon figure 


1,84 


1,58 


1,40 


1,25 


U4 


Puissance corrigee 


13,8 


11,9 


10,5 


9,38 


8,55 



Le choix du pas de la chaine s'effectue en se servant des figures 24.23 et 24.24. A la frequence de 16,2 
t/s et pour les puissances comprises entre 9 et 1 5 kW, la zone des pas a adopter pour une chaine simple 
a rouleaux est : 

entre p = 15,875 mm = 5/8" et p = 19,05 mm = 3/4" 

Dimension retenue : p = 3 /4" = 19,05 mm . 

Longueur de la chaine et diametres primitifs : 
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Vanantes 1 2 3 4 5 

Nombre de maillons pour a ~ 700 mm 98 102 106 109 113 

pignon /Vsin(7l/zi) 79.60 91,63 103,67 115,74 127,82 

roue j3/sin(7r/z2) 212,52 248.85 279,15 309,45 345,81 

diametre du moyeu 58 70 80 80 80 

4. EFFORTS SUR FA TRANSMISSION 



Aire de contact dans les maillons 

Force de rupture 

Masse par unite de longueur 

Nombre de pas sur l'entraxe desire 

Vitesse de la chaine v 

Force centrifuge m i'v 2 

Force tangentielle nominale 

Facteurs de correction : 

- facteur d'entraxe 

- facteur de nombre de roues z„ en prise : 

- facteur de lubrification 

- facteur de duree de vie 
Produit des facteurs C 2a Q C zn C g C L 
Puissance de calcul /Laicui 

Force tangentielle de calcul E calcul 
Pression moyenne 

Pression admissible selon tableau 24.9 
Securite dynamique 

5. CONTROFES 
Adopte definitivement 

Entraxe theorique selon (24.15.4) 

Angle des brins de la chaine 
Angles de contact 

Nombre de dents en prise 

Fongueur libre 
Frequences d'excitation 

Frequence propre transversale 

Mode de lubrification 

6. REMARQUES FINAFES 



A= 89 mm 2 
F m = 29 400 N 
nn = 1,25 kg/m 
35,7 pas 



4,05 


4,66 


5,28 


5,89 


6,51 


m/s 


20,5 


27,1 


34,8 


43,4 


53.0 


N 


1852 


1609 


1422 


1274 


1153 


N 


C a = 


1,0 










G zn = 


1,0 










c g = 


1,0 










C L = 


0,93 










1,71 


1,47 


1,30 


1,16 


1,06 




12,8 


11,0 


9,75 


8,70 


7,95 


kW 


3187 


2392 


1883 


1521 


1275 


N 


35,8 


26,8 


21,1 


17,1 


14,3 


N/mnr 




14,4 


15,5 


16,3 


16,1 


N/mnr 


9,2 


12,3 


15,6 


19,3 


23,0 





zi = 21, z 2 = 57, 

p = 19,05 mm = 3/4" 
z c = 114 maillons. 
a = 705,94 mm . 

sin/? = (345,8 1-127,82)/(2.705, 94) => /? = 8,88° 

«i = 180° - 2 /? = 162,2° 

« 2 = 180° + 2^= 197,8° 
zi P r = (162,2/360) 21 =9 dents 
z 2pr ~ (1 97,8/360) 57 = 31 dents 
Tiibre = 705,94 cos/?= 697 mm 
f ex =16,2 Hz 
f 2 ex = 6 Hz 

/ 3 ex = 16,2 21 = 340 Hz 

f ipi = (1/2 0.697)(52/l ,25)(53/l ,25+6,5 1 2 ) 0,5 = 

= 280 Hz 

par barbotage dans carter ferme 



Get exemple montre les inconvenients d’une transmission de puissance tnecanique par 
chaine entre deux arbres paralleles. Le remplacement de la chaine par une courroie crantee 
represente certainement une solution plus economique et aussi plus facile a entretenir. Les 
transmissions par chaines seront done reservees plutot a la manutention ou elles sont 
irretnpla 5 ables. 
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CHAPITRE 25 



ELEMENTS A FRICTION 



Dans les elements de machines a friction, les efforts entre les deux corps en contact se 
transmettent directement par le frottement des surfaces lisses ou rugueuses pressees les unes 
contre les autres. Grace au frottement, il est possible de transformer un mouvement de 
rotation en un mouvement de translation et vice versa. Pour obtenir ce resultat, il faut produire 
une force normale et utiliser si possible de forts coefficients de frottement. Les avantages des 
transmissions a friction sont : 

- les corps fondamentaux sont simples comine des cylindres, des cones et des tores, 

- la transmission de mouvement est uniforme, 

- l’inversion du sens de marche s'effectue sans jeu, 

- il y a presence ou absence de lubrifiant, 

- la possibility de varier la vitesse de la partie entrainee. 

Les inconvenients ne sont pas a negliger et se caracterisent par : 

- des forces normales tres importantes : de 2 a 50 fois la force utile, 

- une pression le plus souvent tres elevee sur les surfaces en contact, 

- une charge importante sur les appuis des corps, 

- un glissement non negligeable, de 0,2 a 10 % selon les materiaux et les dispositions, 

- un amortissement mediocre pour les matieres metalliques, 

- un bruit non negligeable surtout avec des corps en matiere metallique a sec, 

- une necessity de maintenir la pression meme en presence d'usure et de defauts. 



25.1 PRINCIPE DE LA TRANSMISSION PAR FRICTION 

Le principe de base des transmissions par friction se subdivise essentiellement en trois 
families : la transformation d’une rotation en translation par roue sur plan, les transmissions en 
rotation entre deux roues cylindriques, coniques ou toriques et les transmissions a rapport 
variable. 

25.1.1 TRANSFORMATION D'UNE ROTATION EN TRANSLATION 

La transformation d’un mouvement de rotation en un mouvement de translation se trouve 
appliquee dans tous les vehicules. Grace au frottement entre les roues et la voie, allie au 
couple moteur, le mobile peut se deplacer en translation. Si l'effort tangentiel sur les roues 
motrices reste inferieur a la force de frottement limite Fr, les roues roulent sur la voie sans 
glisser. La transfonnation inverse engendre la rotation de l'dlement cylindrique ou conique. 

25.1.2 TRANSMISSION EN ROTATION A RAPPORT CONSTANT 

Dans cette categoric, les roues sont constamment en contact et le rapport des rayons de 
rotation reste constant. Les deux corps roulent l’un sur l’autre sans pivotement. Les remarques 
sur le glissement macroscopique, citees aux premiers chapitres, s'appliquent a ce genre de 
contact. 
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25.1.3 TRANSMISSION A RAPPORT VARIABLE 

Les variateurs de vitesse a friction utilisent tous le principe de la transmission a rapport 
variable. La plupart des corps utilises dans ces elements sont des cones, des spheres ou des 
tores. 

Les chemins de contact varient en fonction du rapport desire. Le roulement est presque 
toujours accompagne d'un mouvement de pivotement. Ces variateurs mecaniques de vitesse 
conviennent aux faibles puissances et se caracterisent par la relative simplicity de leur 
construction. Ils sont concurrences de plus en plus par les commandes par moteurs electriques 
a vitesse variable. 




Figure 25.1 Transmission a friction : roue sur plan, deux roues cylindriques, deux roues tronconiques 



25.2 TRANSMISSION DES EFFORTS ENTRE LES CORPS 

Si les corps de la transmission sont des roues cylindriques a axes paralleles de diametres 
d\ et di, voir la figure 25.1, en supposant le glissement negligeable entre les surfaces, les 
vitesses circonferentielles sont egales : 

Vul=V u2 , (25.1.1) 



avec : 

v u i = ecu ' d\/2 pour la roue 1, 
v u 2 = (02 ‘ d 2 u pour la roue 2. 

Sans glissement, le rapport de transmission entre les deux roues se donne par : 

. _ co ! _d 2 
co 2 d i 



(25.1.2) 



II se produit pratiquement toujours du glissement entre les cylindres de telle sorte que le 
rapport i ^ d 2 ld\. Le rapport de transmission i peut atteindre jusqu’a 6 dans les conceptions 
courantes. Le rendement de la transmission depend des materiaux utilises, des pertes au 
niveau des surfaces de contact et dans les paliers. Ces dernieres deviennent importantes si les 
paliers sont des appuis lisses a frottement non negligeable. La force utile tangentielle est 
produite par la composante normale F n grace au frottement. Dans la plupart des applications, 
le frottement obeit assez bien a la loi de Coulomb. La force de frottement produit quatre 
composantes : 

- une force de frottement de repos entre les surfaces pressees l’une contre l’autre, 

- avec le temps des deformations pennanentes en surface, 

- de l’hysteresis provoquee par des materiaux reels, 
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- une composante due a la presence de surfaces lubrifiees ou au comportement des 
elastomeres. 



25.2.1 GLISSEMENT SPECIFIQUE 



Cornrne les vitesses circonferentielles sont differentes sur les deux roues par suite du 
glissement inevitable, le glissement speciftque se definit par les rapports : 

(25.2.1) 



V, 



V, 



K ul ’ul 

Le glissement depend fortement de la vitesse de pivotement. 




Figure 25.2 Vitesses angulaires dans une transmission a corps coniques a rapport variable 

25.2.2 ROULEMENT ET GLISSEMENT 

Dans les transmissions a rapport variable, la geometric de la conception des corps impose 
le plus souvent des mouvements de roulement accompagnes de glissement. Ce glissement 
intervient toujours lorsque la geometric des corps et la position des axes de rotation ne 
correspondent pas aux conditions geometriques ideales. Les conditions ideales sont : 

- pour deux cylindres les axes doivent etre parfaitement paralleles. 

- pour deux cones : les axes doivent etre parfaitement concourants, 

les sommets des cones doivent concourir a l’intersection des axes. 

- pour deux spheres : les axes de rotation doivent etre parfaitement paralleles. 

La conception de transmissions a corps hybrides engendre toujours du glissement. La figure 

25.2 montre les vitesses circonferentielles et de glissement entre deux cones, fun des cones 
occupant une position variable. La vitesse angulaire eoi de la roue conique 1 est supposee 
constante. La roue conique 2 peut se deplacer le long de la generatrice de la premiere roue. 
Dans la position 1, le sornmet du cone de la roue 2 se situe sur la generatrice 1; il y a 
glissement entre les deux roues coniques. En position 2, les deux sommets coincident et il y a 
seulement roulement. En position 3, le sornmet du cone de la roue 2 est a l’exterieur de la 
generatrice 1 ; il y a aussi glissement entre les lignes de contact. 

25.2.3 ROULEMENT ET PIVOTEMENT 

Les vitesses de roulement, sur la ligne ou au point de contact, se definissent par le produit 
de la vitesse angulaire par le rayon de contact. Les roues ou corps, introduits dans les 
variateurs de vitesse, roulent fun sur l'autre seulement en un point. Tous les autres points de la 
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surface de contact effectuent un mouvement complementaire de pivotement par rapport au 
point particulier a roulement pur. Ce phenomene complementaire diminue la portance de la 
transmission, la duree de vie et le rendenrent. II intervient chaque fois que tous les points de la 
surface de contact ne possedent pas la meme vitesse. Les exemples typiques sont dans les 
transmissions : 

- de roues cylindriques a axes non paralleles, 

- de roues coniques a soinmet des cones non concourants, 

- de roues coniques dont les axes de cones sont situes dans des plans differents, 

- de roues de formes geometriques differentes. 

La figure 25.3 represente le principe d'une transmission composee de deux roues coniques 
a surfaces bombees, les sommets des cones 0\ et (h etant disjoints. Les vitesses 
angulaires des arbres sont eoi et 002 - Ces vitesse angulaires peuvent se decomposer en deux 
: une composante co n selon la normale commune n-n, une composante de roulement co r 
dans le plan des cones complementaires. Le rapport de pivotement se definit par la 
difference des vitesses angulaires nonnales a la difference des vitesses angulaires de 
roulement : 



co p _co n2 -co nl 



CO, 



CO r i -C0 r2 



(25.2.2) 



Les composantes selon la normale commune se trouvent par : 
co n i = coi ' sinai et co n 2 = CO 2 ' sina 2 . 

Les composantes de roulement selon le plan des cones complementaires valent : 
co r i = coi ' cosai et co r 2 = C 02 ' cosa 2 . 

Compte tenu du sens des grandeurs vectorielles des composantes selon la normale, la vitesse 
angulaire de pivotement se calcule par : 

co p = C 02 sina 2 ± coi sinai. (25.2.3) 

avec : signe + lorsque le point de contact C se trouve entre les points 0\ et 0 2 , 

signe - lorsque le point de contact C se trouve a l’exterieur du segment 0\0i. 




Figure 25.3 Conditions de contact et vitesses angulaires dans une transmission 

a roues coniques bombees 



25.2.4 COEFFICIENTS DE FROTTEMENT 

Le coefficient de frottement entre les deux corps depend essentiellement des materiaux 
utilises et du glissement. Le plus fort coefficient de frottement s’obtient par une roue en 
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caoutchouc sur une roue en acier. Le contact acier sur acier a sec pennet d’obtenir un 
coefficient de frottement rnoitie plus petit. Enlin, le contact de deux roues en acier durci 
superficiellement et lubrification engendre un coefficient representant 10% du contact caou- 
tchouc sur acier. La figure 25.4 niontre la variation du coefficient de frottement en fonction du 
glissement specifique pour les matieres introduites dans les transmissions par friction. 





Figure 25.4 Coefficients de frottement dans les transmissions par friction en fonction du glissement 
specifique : a gauche : deux cylindres au rayon R = 40 mm pour acier sur caoutchouc 
et acier sur acier, bille sur cylindre pour aciers durcis; a droite : bille sur cylindre en acier durci, 
rayon R = 40mm, force normale 2000 N, vitesse 4 m/s, temperature de l'huile 50°C. 

La figure 25.4 a droite caracterise le comportement du frottement en regime elastohydrodyna- 
mique. Les lubrifiants synthetiques developpes pour les transmissions par friction pennettent 
d’obtenir des coefficients de frottement deux fois plus grands. 



25.2.5 TRANSMISSION DE LA FORCE TANGENTIELLE 



La puissance motrice sur la roue 1 etant designee par P\, la vitesse angulaire par coi, le 
rayon de contact par R\, il est possible d’ecrire : 



Pi =Mi‘C0i =Ri zF t (Dl =/Vr|mectot, 



(25.3.1) 



avec : z le nombre de points ou de lignes de contact sur la roue 1 , 

F t la force transmise par ligne ou point de contact, 

F 2 la puissance sur l’arbre de sortie supportant le roue 2, 

r)mec tot le rendement total de la transmission entre les deux roues. 

La transmission de la force tangentielle Ft ne doit pas provoquer le glissement des surfaces 
de contact entre les deux roues. Cette condition est satisfaite si en chaque instant cette force 
est inferieure a la force de frottement limite Fro : F t < Fro = po ' F n . La securite au glissement 
Sgi doit etre au moins egale a 1,4. La force nonnale minimale vaut : 



F ■ > 

n min — 



v*; 

bo 



(25.3.2) 



Pour les transmissions a surfaces seches, il faut prevoir une protection efficace des 
surfaces contre toute souillure par lubrifiant ou corps etrangers. Le glissement qui se produit 
inevitablement par suite des deformations des surfaces de contact cree immanquablement une 
certaine imprecision dans le rapport de transmission. Dans les variateurs de vitesse, la securite 
au glissement doit se controler dans toute la gamine des rapports de transmission. Le 
coefficient de frottement de calcul est lu sur les courbes ou dans le tableau 25.1 des 
caracteristiques des matieres. 
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Tableau 25.1 

Valeurs de calcul pour les transmissions par friction 

(adapte de G. Niemann, H. Winter : Machinenelemente, Band III) 
(Pression admissible et module d’elasticite en N/mm 2 ) 



Materiaux 


Genre 


COp/ 


Coefficient 


Ygi 


Parametre 


Pression 


Module 


en 


de lubri- 


co r 


de frottement 


en 


de roulement 


hertzienne 


d’elasticite 


contact 


fication 


% 


de calcul 


% 


e en mm 


admissible 


resultant 




Huile 


0 


0,02 a 0,04 


1..3 




2500. .3000 




Acier durci 


a base 


i 


0,015 a 0,035 


2. .4 


0,005 


2000. .2500 


2 1 1 0 4 




paraffmi. 


10 


0,010 a 0,025 


5..10 




300. .800 




sur 


Huile 


0 


0,03 a 0,05 


0,5. .2 


a 


2500..3000 






a base 


i 


0,025 a 0,045 


1..2 




2000. .2500 


2 1 1 0 4 


Acier durci 


naphtali. 


10 


0,015 a 0,030 


4. .7 


0,01 


300. .800 






Huile 


0 


0,05 a 0,08 


0..1 




2500. .3000 






synthe- 


i 


0,04 a 0,07 


1..3 




2000. .2500 


2 1 1 0 4 




tique 


10 


0,02 a 0,04 


3. .5 




300. .800 




Ac 70/Ac dur 


Huile 




0,02 a 0,04 


1..3 


0,01 a 0,10 


650 


2 1 1 0 4 


GG 25/Ac 70 


paraffmi. 




0 02 a 0 04 


1..3 


0,01 a 0,10 


450 


15 10 4 


GS-45/Ac 50 












500 




GS-50/Ac 50 


Surface 










540 




GS-60/Ac 60 


seches 




0,1 a 0,15 


0,5 a 1,5 


0,5 


570 


2 1 1 0 4 


Gs-70/Ac 70 












620 




Ac 60/Ac 70 










0,5 


530 a 700 




Roues pour voitures de chemin de fer 


Ac 52/Ac 70 


Surfaces 




0,05 a 0,07 


1..3 


0.0 1 84 {R} 0,5 


530. .650 


2 1 1 0 4 


Ac 80/Ac 70 


Humides 




0,05 a 0,07 


1..3 


0.0 1 84 {R} 0,5 


420 


2 1 1 0 4 


GG 20/Ac 50 


Sec 




0,10 a 0,15 


0,5.. 1,5 


0,05 a 0,6 


380 


15 10 4 


GG 20/Ac 70 


Sec 




0.10 a 0,15 


0,5.. 1,5 


0,05 a 0,6 


320. .390 


15 10 4 


Elastom/metal 


Sec 




0,7 


4..10 




^-adm — 0,2 




Caoutchouc/Ac 


Sec 




0,5 


4..10 


X 

II 

o 

to 


-^adm 




Caoutchouc/Ac 


Humide 




0,3 


4..10 




0,235 R B 




Pneu/beton 


Sec 




0,3 a 0,4 


5 


p r = 0,01 


-^adm 




Pneu/Ac 


Sec 




0,35 a 0,50 


3. .4 


a 0,02 


4250 N 




Cuir/Fonte GG 


Sec 




0,1 a 0,3 


2. .5 




^■adm 0, 1 5 




Bois/Fonte GG 


Sec 




0,1 a 0,35 


2. .5 


0,15 


^adm ~ 


152 



Complements d’ information 

Coefficient de frottement de calcul pour les corps metalliques selon essais de FZG, Universite 
Technique de Munich. 

Type de pneu :165SR14 : choix selon DIN 78703/3, vitesse circonferentielle maximale 50 m/s 
p, coefficient de frottement dans le roulement 



La mise en equilibre statique ou dynamique de chaque arbre, avec les roues, permet de trouver 
les composantes radiale et axiale dans le domaine d’utilisation, les efforts aux appuis et les 
pertes dans les paliers. Les conditions ideales de transmission sont atteintes lorsque les 
composantes normales sur les roues sont proportionnelles au couple sur les arbres. 
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25.3 CONTROLES ENTRE LES CORPS A FRICTION 

Le controle des transmissions par friction comprend la recherche des pertes, de la pression 
superftcielle entre les corps, de l'usure et de la temperature de service. 

25.3.1 PERTES DANS LA TRANSMISSION 

La perte totale de puissance dans une transmission par friction s'exprime par : 

Ppertes = Pr + Pb+ PvO, (25.4.1) 

avec : Pr puissance perdue par frottement de glissement et de pivotement : 
elle est egale a la sotnine de ces puissances de frottement, 

Pb puissance perdue dans les paliers, 

P v o puissance perdue a vide. 

La puissance perdue par glissement se trouve simplement par : 

P R|_i = p V U | F n Ygi. (25.4.2) 

Cette perte est toujours presente dans les roues a friction. La puissance perdue par pivotement 
se definit par l’expression : 

Crv = p 7 V U 1 F n . (25.4.3) 

Le coefficient de frottement de pivotement se trouve a partir du coefficient de roulement p r et 
de la vitesse angulaire eo r i par : 

p y = p r (co r i/coi). (25.4.4) 

Le coefficient de frottement de roulement p r se deflnit comine coefficient global dans le 
deplacement d'une roue sur un plan. Cette perte depend des matieres en contact, de la 
lubrification, de la geometrie, des rayons de courbure, de l’etat de surface et des vitesses au 
niveau des surfaces. 

La puissance perdue dans les appuis depend de la conception des paliers et appuis. La 
puissance perdue a vide depend de la conception de la transmission, de la presence de 
lubrffiant et de la temperature en service. 

25.3.2 PRESSION SUPERFICIELLE 

Les rayons de courbure des deux surfaces sont habituellement differents. Si les deux 
roues sont cylindriques de largeurs egales, il est tres difficile d’obtenir une pression axiale 
constante sur les surfaces defonnees. Pour eviter des pressions locales tres elevees 
engendrees par les erreurs de fabrication et d’alignement, une des roues est habituellement 
bombee. 

1 . Contact lineique 

Ce cas particulier et plutot theorique fait intervenir le calcul du rayon reduit a partir des 
diametres des deux roues, soit : 

r x = 0,5 d\ d 2 l{d 2 ± d\), (25.5.1) 

avec : d 2 > d\, r\ = d\/2 et ro = d?J2, 

+ pour tangence exterieure, 

- pour tangence interieure. 

E x = 2E l E 2 /(E l +E 2 ), 
b la longueur de contact. 
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La pression superficielle se trouve par la relation simplifiee de Hertz : 



P H =0 ? 4 18. 



F E 

n r 

/; b 



~ Padm ‘ 



(25.5.2) 



2. Contact ponctuel 

La surface de contact est une ellipse et le grand axe de cette ellipse ne devrait pas etre plus 
grand que la longueur b des roues. Les plans principaux se situent perpendiculairement aux 
axes des deux roues et selon ces axes. La pression est maximale au centre de la surface. Les 
relations generates de Hertz sont applicables, voir le sous-chapitre dans le volume 1 : 



P H 



max 



3 F 
2 A 



3^ n 

2 n £, r| w 2 



— Padm’ 



(25.5.3) 



avec : t; facteur adimensionnel de demi axe, 
p facteur adimensionnel de demi axe, 
w grandeur geometrique de definition des demi axes, soit : 



w = : 



(l-vf)/£,+(l-v^)/£, 



F 



2(l/r n +l/r 12 + l/r 21 +l/r 22 ) 
avec les demi axes de l’ellipse de contact \ a = ^w et b = r\w. 



3. Pression lineaire 

La pression lineaire s'utilise surtout lorsque le module d’elasticite des matieres des corps 
est incertain et les roues sont des cylindres. Cette pression conventionnelle se trouve par : 

* = (25.5.4) 

d r b 



avec : d r diametre reduit, 

b largeur de contact. 

L'appariement de matieres tendres avec l'acier conduit d’admettre un contact lineique 
meme en presence de roues cylindriques bombees. 

4. Pressions admissibles 



Les pressions admissibles de base sont donnees dans le tableau 25.1. La force normale F n 
peut etre corrigee par le facteur d’application de la charge K A , comrne dans les mecanismes a 
roues dentees. La pression admissible pour les roues d’engins de levage est donnee pour une 
frequence de rotation de 31,5 t/min = 0,525 t/s. Pour d'autres frequences de rotation, la 
pression admissible se trouve par : 

PH adm-n C-2H FH adm? (25.5.5) 



le facteur de vitesse C 2 h se trouvant sur la figure 25.5 a gauche. 

Pour les roues equipees d’un bandage en caoutchouc, la force nonnale admissible peut se 
trouver par la relation : 

F n adm -^1 b Cadm? 

le facteur de charge admissible c a d m etant donne sur la figure 25.5 a droite. Ce facteur depend 
de la liaison entre la roue metallique et le bandage en caoutchouc. 
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Vitesse de rotation en tours/ minute Vitesse circonf6rentielle V] en m/s 



Figure 25.5 Coefficient de vitesse c 2 h pour les roues des engins de levage 
Charge admissible c adm sur les roues a bandage en caoutchouc : 

Type A : caoutchouc vulcanise sur un galet en acier 
Type B : caoutchouc sur couche de fus metalliques vulcanise sur galet en acier 

25.3.3 USURE ET DUREE DE VIE 

L'usure et la duree de vie d’une transmission par friction peuvent se deduire de la couche h 
et du volume V v de matiere usee ou deportee de la surface de contact et de la puissance perdue 
par frottement. Le facteur d'usure f, doit se trouver experimentalement dans des conditions 
semblables de service. La duree de vie s'exprime alors par : 

L i,=-jTT’ (2561) 

Ml J\ 

avec : V v = A L h = 2nRib h, 

Ri rayon moyen de la surface usee, 
b la plus petite largeur de la surface usee. 

Dans un contact ponctuel, cette largeur correspond a la trace laissee sur la surface usee. 

25.3.4 ECHAUFFEMENT 

La puissance perdue par frottement engendre un echauffement non negligeable des corps 
et peut provoquer une deterioration sensible des conditions de transmission. Ce phenomene 
est present dans les roues equipees de bandage en caoutchouc par suite de l’energie de 
deformation a l'interieur du materiau et des mauvaises conditions de transmission de la 
chaleur. La vitesse circonferentielle joue un grand role dans ce cas. 

Le glissement de corps metalliques provoque aussi des echauffements tres localises dans la 
zone de contact et la formation de griffures ou grippage. Dans les transmissions lubri flees, 
l’elevation de temperature engendre une diminution sensible de la viscosite, du coefficient de 
frottement et de la portance. Le vieillissement du lubri (iant est aussi accelere. 
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25.4 DESCRIPTION DE QUELQUES VARIATEURS DE VITESSE 

Les variateurs de vitesse a friction permettent de transmettre des puissances moyennes, de 
100 W jusqu'a 100 kW dans les meilleures conditions, et de varier le rapport de transmission 
d'une facon continue entre les arbres d’entree et de sortie. Actuellement, ils sont concurrences 
par les moteurs electriques a vitesse variable. 

25.4.1 VARIATEUR DE VITESSE A BILLES ET CONES 

Parrni les nombreuses variantes du variateur a billes et a cones, presentons le type M, 
forme B, developpe par Jean E. Kopp. Ce variateur utilise la variation du rayon de roulement 
de quatre billes placees entre deux plateaux tronconiques. Les arbres d’entree et de sortie sont 
coaxiaux. Dans la position representee sur la figure. 25.6, le rapport de transmission vaut i = 
1,0 car les points de contact entre billes et cones sont places sur les memes rayons. La force 
normale sur les billes est proportionnelle aux couples a transmettre. Elle s'obtient par deux 
rangees de billes (2) montees entre des rampes fixees sur les deux arbres et les cones. 




i 




Figure 25.6 Variateur de vitesse a friction a billes et cones, type M. (Jean E. Kopp, Meyrier - Morat). 
1 Arbre menant interieur 2 Systeme de pression 3 Cone menant de friction 

4 Billes pivotantes 5 Butee a billes 6 Cone mene de friction 

7 Arbre mene 8 Support pivot des billes 9 Vis de commande de position 

10 Roulements a contact oblique 1 1 Anneau guide de commande de la position des billes 

L'anneau de commande (11), depla$able de l'exterieur par la vis de commande (9), sert a 
modifier les rayons de contact entre les billes et les cones. Une translation vers la droite de cet 
element pivote les supports spheriques et les billes sur leur couronne et pennet d’obtenir 
d'autres rayons de contact, done d'autres rapports de transmission. Le contact entre les billes 
et les cones menant et mene est ponctuel. 

25.4.2 VARIATEUR DE VITESSE A DOUBLE CONE 

Les doubles cones en acier durci sont places entre deux plateaux, fun a contact interieur, 
l'autre a contact exterieur. Les arbres d’entree et de sortie sont coaxiaux. La variation du 
rapport de transmission est obtenue par deplacement axial du support des doubles cones et 
modification des points de contact. La force normale sur les corps s'obtient par deux rangees 
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de billes montees entre des rampes placees sur les deux arbres. Le rapport de transmission 
s'exprime en fonction des divers rayons de roulement par : 

i = CO 1 /CO 2 = {R 2 JR 1 ) ( r\lr2 ). 




Rampes de pression 



6 Disque d'entrbe 

5 Anneau tournant 

10 Roulement 6 aiguilles 
3 Disque de friction 

7 Arbre mend 




8 Support de galets 

9 Plgnon de comrrrande 
1 1 Axe de galet 

4 Galets conlques 
2 Systdme de pression 

1 Arbre menant 



Figure 25.7 Variateur de vitesse a friction a double cones (Jean E. Kopp, Meyrier - Morat) 

Le contact entre les disques et les corps en double cone est ponctuel car les disques sont 
legerement botnbes a fin d’eviter toute pression locale indesirable. La figure 25.8 montre les 
divers rayons d’entrainement, les plans principaux et les rayons de courbure aux points de 
friction. Le glissement specifique depend directement du rapport entre les couples d’entree et 
de sortie. En appliquant les relations du regime elasto-hydrodynamique, J. Holland a 
determine l’epaisseur tninimale du film de lubrifiant entre les surfaces [3.144], Cette epaisseur 
varie avec la frequence de rotation et la charge. Elle se situe entre 0,10 et 0,15 pm sur le 
disque inferieur et entre 0, 1 et 0,4 pm sur le disque superieur. 





Figure 25.8 Caracteristiques relevees sur le variateur Kopp (J- Holland). Rayons de courbure 
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25.4.3 VARIATEUR DE VITESSE A BILLES ET DISQUES 

Le variateur de la firme PIV, type KS, est un variateur a billes et disques permettant le 
reglage continu a partir de zero. Le couple peut se transmettre jusqu'a une frequence de 
rotation de sortie nulle. Les gamines des vitesses s'etendent entre zero et 1,2 fois la 
frequence d’entree. Le variateur est complete le plus souvent d'un reducteur a engrenage 
suivant le disque mene. Les arbres d’entree et de sortie sont equipes chacun d’un disque 
lisse, decale l’un par rapport a l’autre. Une cage a billes mobile est placee entre ces deux 
disques. L’ensemble des billes, en acier trempe, transmet par friction le couple d’entree 
vers l’arbre de sortie. La cage a billes peut se deplacer entre les deux disques au moyen 
d’une commande exterieure a vis. 



/* ’ Vis de reglage 

Disque mene 



Disque mene 



Disque menant 
Ressort 




Billes de friction 



^ Engrenage reducteur 



Billes de friction 

V, 



Disque menant 




a billes 



Figure 25.9 Variateur a billes et disques PIV, Wemer Reimer, Bad Homburg, Posiva 
Coupe dans le variateur et repartition des vitesses composantes 

Les billes, guidees dans leur logement, roulent sur les faces des disques plats. A chaque 
rotation, les billes parcourent une trajectoire differente meme en regime continu. Le point de 
contact de chaque bille decrit une cyclolde sur les disques menant et mene, la forme de la 
trajectoire dependant de la position de la cage mobile. La force normale sur les billes est 
produite par un ressort a rondelle. La gamine des puissances transmissible s’etend de 0,12 kW 
a 3 kW et la frequence de sortie peut s’echelonner de 0,08 a 27,5 t/s pour une frequence 
d’entree de 23,3 t/s. 

Ces variateurs peuvent se livrer avec un rapport de transmission entre l’arbre d’entree et de 
sortie de 6, 10 ou rapport de reglage infini. Ils peuvent fonctionner dans les deux sens de 
rotation. Lors d’une surcharge, les billes toument sur elles-memes et l’arbre de sortie s’arrete. 
Toutefois, il faut eviter un blocage permanent de l’arbre de sortie. 
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CHAPITRE 26 



MECANISMES A ARTICULATIONS 



Ce chapitre traite principalement des mecanismes articules usuels, soit un rappel des lois 
de cinematiques des corps en mouvement plan, le quadrilatere articule et le mecanisme bielle 
- manivelle. 

La technique des mecanismes articules comporte principalement deux domaines d’investi- 
gation : 

1 . L 'analyse des mecanismes : elle s'interesse a la constitution des structures des systemes, la 
geometrie de tous les constituants etant connue. Elle fait appel a de nombreux theoremes 
geometriques et cinematiques dont certains datent deja des siecles passes. 

2. La synthese des mecanismes : elle pennet de trouver la geometrie des systemes a partir de 
conditions geometriques et cinematiques fixees au depart. 

26.1. RAPPEL DE L’ ANALYSE DES MECANISMES ARTICULES 

26.1.1 COMPOSANTS DES MECANISMES ARTICULES 

Les mecanismes articules se composent principalement de chainons et d’articulations. La 
representation symbolique de ces mecanismes se dessine au moyen de chaines cinematiques. 
Tout mecanisme articule doit posseder une conduite correcte lorsque, pour une position quel- 
conque d’un de ses chainons, toute autre position est rendue impossible par l'assemblage des 
chainons. La conduite est imposee par le nombre de chainons, le nombre d’articulations, le 
degre de liberte des articulations et la structure du mecanisme. Pour un mecanisme articule 
plan constitue seulement par des articulations a un degre de liberte, la conduite est correcte si 
la relation de Tchebychev est satisfaite : 

3 n - 2 a\ - 4 = 0, 

avec : n le nombre de chainons, 

a i le nombre d’ articulations a un degre de liberte. 

Ainsi, le nombre d’articulations a un degre de liberte pour un mecanisme plan constitue par 
une chaine cinematique articulee se trouve par la relation : 

a\ = 1,5 n - 2. 

Les regies de developpement des chaines cinematiques peuvent s’enoncer coinme suit : 

1. Le nombre de chainons dans la chaine a un degre de liberte doit toujours etre pair. 

2. La chaine a un degre de liberte doit se fermer et ne pas contenir de chainons a articulation 
unique (appele battant simple). 

3. La conduite est conservee si la chaine est elargie par un battant double. 

4. Les polygones a chainons composes de trois articulations sont inutilisables. 

Deux chaines cinematiques fondamentales sont a disposition : 

1. La chaine de Watt composee de deux chainons jointifs a deux articulations. 

2. La chaine de Stephenson constitue de deux chainons a deux articulations separes par des 
chainons a trois articulations. 
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Nombre de 
Chainons 


(2) 4 6 8 


10 


Nombre 


d'articulations 


(1) 4 7 10 


13 




ChaTnes de Watt ChaTnes de Stephenson 



Figure 26.1 Chaines cinematiques de Watt et de Stephenson a 6 chainons : la chaine cinematique 
formant le quadrilatere fondamental se compose des articulations A,B,C et D 

Dans la pratique, il existe egalement des chaines cinematiques planes et spatiales composees 
de chainons a plusieurs degres de liberte. 

26.1.2 RAPPEL DE QUELQUES NOTIONS DE CINEMATIQUE 

La cinematique des corps en mouvement plan, utilisee dans les mecanismes articules, 
comprend de nombreux theoremes et proprietes fondamentales. Nous voulons en citer seule- 
rnent quelques uns applicables au chainon AB. 

1. Theoremes d' Euler 

Les deux theoremes d'Euler permettent de trouver la vitesse et l'acceleration du point B 
connaissant toutes les grandeurs cinematiques au point A d'un chainon AB et la direction de la 
trajectoire decrite par le point B. La recherche s'effectue soit graphiquement, soit analytique- 
rnent. 

Theoreme des vitesses : la vitesse du point B est egale a la sornine vectorielle de la vitesse 
du point A et de la vitesse de rotation du point B par rapport au point A : 

Vb = v a +v ba . (26.1.1) 

Theoreme des accelerations : L'acceleration du point B est egale a la sornine vectorielle de 
l'acceleration du point A et de l’acceleration du point B par rapport au point A : 

9b = 9a + 9ba = 9 An + 9At + 9eAn + 9 bab (26. 1 .2) 

avec : v A vitesse du points, 

v B vitesse du point B, 

v B a vitesse du point B par rapport au point A, 
a a acceleration du point A, 

as acceleration du point B, 

a An composante normale de l'acceleration du point A, 

a At composante tangentielle de l’acceleration du point A, 

tfBAn composante normale de l’acceleration du point B par rapport au point A, 

a B At composante tangentielle de l'acceleration du point B par rapport au point A. 
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2. Theoremes de Mehmke 

Les deux theoremes de Mehmke permettent de trouver la vitesse et l'acceleration pour 
chacun des points appartenant au chainon AB connaissant entierement la vitesse et l'acce- 
leration des points A et B. 

Theoreme des vitesses : Le triangle defini par les points A et B du chainon et du centre 
instantane des vitesses (CIV) est semblable au triangle forme par la construction polaire des 
vitesses v A et v B , troisieme cote v BA . Cette figure se nomine cineme I. 

Theoreme des accelerations : Le triangle defini par les points A et B du chainon et du 
centre instantane des accelerations (CIA) est semblable au triangle forme par la construction 
polaire des accelerations a A et a B , troisieme cote a BA . Cette figure se nomine cineme II. 




\ i l Repartition des vitesses Repartition des accelerations 



Figure 26.2 Plan des vitesses et plan des accelerations pour un chainon a 3 articulations ABC 
Application des deux theoremes de Mehmke a la cinematique du point C 

26.1.3 MOUVEMENTS RELATIFS 

Les mecanismes a coulisses font intervenir la cinematique des mouvements relatifs. Les 
theoremes principaux sont : 

Theoreme des vitesses : La vitesse absolue d’un point est egale a la somine vectorielle des 
vitesses relative et d’entrainement : 

a a = v r + v e = v?o + coo a f r + v r . (26.2. 1) 

Theoreme des accelerations : L'acceleration absolue d’un point est egale a la somine vec- 
torielle des accelerations relative, d’entramement et de Coriolis : 

a a = a r + a e + ac = ao + a 0 a f r + a r + 2 coo a v r . (26.2.2) 

avec : v a vitesse absolue, 

v r vitesse relative, 

v e vitesse d’entrainement, 

v 0 vitesse du point O, 

coo vitesse angulaire par rapport a O, 

r t rayon relatif, 
a a acceleration absolue, 

a r acceleration relative, 

a e acceleration d’entrainement, 

ac acceleration de Coriolis, 

ao acceleration du point O. 
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Dans ces deux expressions, l'indice O se refere a l’origine du systeme de coordonnees mobile. 
Les mouvements relatifs interviennent dans tous les mecanismes a cames ou avec des appuis 
mobiles. 

26.1.4 DYNAMIQUE DES CORPS EN MOUVEMENT PLAN 

La realisation pratique de systemes articules impose la connaissance des efforts et des sol- 
licitations dans les divers composants : chainons et articulations. Dans la plupart des cas, 
l’application simple du principe de d’Alembert alliee a la connaissance des efforts exterieurs 
permet de resoudre ce genre de probleme. Pour trouver l’equilibre dynamique d’un ou de 
plusieurs chainons, il est necessaire de connaitre : 

- la masse de chacun des composants et la position de leur centre de masse, 

- le moment d’inertie de masse des composants par rapport a leur centre de masse, 

- soit les accelerations lineaire et angulaire du centre de masse, soit tous les efforts. 

Les deux conditions d’equilibre dynamique pour un chainon en mouvement plan s'ecrivent : 

- equilibre de translation : 

m m m 

X Fi = m ch • «ch => X ^ - m ch • «ch = X ^ = 0. (26.3. 1) 

i = 1 i = 1 i=l 

- equilibre de rotation dans le plan du mecanisme : 

X M , = I* =X M , ~ '“* = £ M , + m a = 0- (26.3.2) 

7=1 7=1 7=1 

avec : a c h acceleration lineaire du centre de masse, 
a c h acceleration angulaire du chainon, 

m c h masse du chainon, 

J ch moment d’inertie de masse du chainon par rapport a son centre de masse, 

Fi forces connues ou a trouver, 

Mj couple connu ou a trouver, perpendiculaire au plan du chainon, 

Fa force de d’Alembert : F A = - m C h a c h, 

M a couple de d’Alembert : M A = - 7 C h ' a c h. 

Pour determiner les efforts dans les articulations, il faut appliquer le principe de faction et de 
la reaction car ces forces existent par paire. Les equations classiques d’equilibre dans le plan 
peuvent s'ecrire facilement sur chaque chainon et finalcmcnt sur f ensemble. 

26.2 GEOMETRIE ET CINEMATIQUE DU QUADRILATERE 
ARTICULE 

26.2.1 GEOMETRIE DE LA CHAINE CINEMATIQUE 

Le quadrilatere articule est le mecanisme de base de la plupart des mecanismes a chai- 
nons. Il se compose de quatre chainons a deux articulations, au total par quatre articulations a 
un degre de liberte. Generalement, un des chainons appartient au plan fixe, un deuxieme est 
l’element moteur et tourne tres souvent a vitesse angulaire constante. Chaque point des chai- 
nons mobiles decrit une trajectoire par rapport au plan fixe. La fonne de la trajectoire depend 
de la position du point et de la geometrie du quadrilatere. Designons par U = AoB 0 le chainon 
fixe constitue par le plan de reference, l\ = AqA le chainon moteur, h = AB le chainon inter- 
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mediaire formant la bielle et par h = BoB le dernier chainon se deplacant tres souvent en 
mouvement oscillatoire, d’ou son nom de balancier. 




Figure 26.3 Chainons du quadrilatere articule et mecanismes a rotation partielle : 

Chaine cinematique avec deux exemples de quadrilateres 

1 . Rotation partielle du chainon BqB 

Dans les mecanismes a rotation partielle, le point A, appartenant a la manivelle mo trice, 
effectue un tour complet tandis que le point B, commun a la bielle AB et au balancier B 0 B, 
decrit seulement un arc de cercle limite par les points interieur B t et exterieur B e . Les positions 
d'inversion du mouvement du point B se trouvent aux distances : 

AoBi = h - h, 

AoB e = l\ + h. 

Les conditions geometriques imposees par une rotation partielle du chainon BoB sont : le 
chainon l\ doit etre le levier le plus court de la chaine, la sornine du plus petit et du plus grand 
des chainons doit etre inferieure a la sornine des deux autres. 

2. Rotation complete des chainons AoA et B 0 B 

Pour que les articulations A et B decrivent des trajectoires circulaires completes, les di- 
mensions des chainons doivent satisfaire les exigences suivantes : le chainon U doit etre le 
plus court des chainons du quadrilatere, la soinme du plus court et du plus long des chainons 
doit etre inferieure a la soinme des deux autres. 




Chainons : / 4 < /, < ^ < (3 Chainons : / 4 < < /) < I3 Chainons : (4 < /) < I3 < fc 



Figure 26.4 Quadrilatere articule avec rotation complete des deux chainons AqA et BqB 
Cette figure montre trois possibility de rotation complete des deux chainons l\ et h : 

h < h < h < h, 

U < h < h < h. 
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U < h < h < h- 

Cette disposition pcrmct de transformer un mouvement circulaire uniforme en un mouvement 
circulaire varie. 

3. Rotation partielle des deux chainons AoA et BqB 

Les points A et B decrivent des arcs de cercle partiels. Les points extremes des trajectoires 
de ces articulations sont imposes par la direction de la bielle placee dans le prolongement de 
l'autre chainon. La somine des chainons le plus long et le plus court est superieure a la somine 
des deux autres. 

4. Quadrilateres par allele et antipar alleles 

Dans le quadrilatere parallele, les deux chainons A () A et B 0 B se deplacent avec les memes 
vitesses angulaires et les deux autres chainons restent paralleles a chaque instant. Lorsque 
tous les chainons sont alignes, ce mecanisme se trouve en position indeterminee de transmis- 
sion du mouvement. 

Dans le quadrilatere antiparallele, les chainons AqA et BqB toument dans des sens inverses 
lorsque le chainon fixe est le plus long, dans le meme sens lorsque le chainon le plus court est 
fixe. 




Figure 26.5 Quadrilateres parallele et antiparalleles 

26.2.2 MISE EN EQUATION DU QUADRILATERE ARTICULE 

La mise en equation des grandeurs geometriques du quadrilatere articule permet de trou- 
ver la position de chacun des chainons et de determiner les grandeurs cinematiques en chacun 
de ses points. Soit un quadrilatere articule avec une manivelle motrice AqA a rotation com- 
plete et soit un systeme de reference orthononne O x y. Le point A o se trouve a l’origine et le 
chainon fixe^oSo se trouve place exactement sur l'axe Ox. 

1 . Projections sur le systeme d'axes rectangulaires 

L'angle entre l'axe O x et le chainon AoA est designe par cp, Tangle entre l'axe O x et le 
chainon BoB par \\i, Tangle de la bielle AB par 8. La projection des chainons mobiles sur le 
systeme d'axes rectangulaires donne : 

- axe Ox : l\ ' cos(p + h ' cosS = U + h' cos\|/, 

- axe Oy : /i . sincp + h ' sin8 = h ' sin\|/, 

avec: sin8 = — -sin \\i - — -sincp, 
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et : 



cos 2 8 = 1 



— •siny — ^-sintp 

v 4 4 y 



(26.4.1) 




Figure 26.6 Mise en equation du quadrilatere articule par projection des chainons 
sur un systeme d'axes orthonorme 



La premiere projection sur l'axe Ox pennet d’isoler le terme contenant Tangle 8 : 

h ' cos8 = U + h' cosy -l\' cosy, 

ou encore : / 2" ' cos 8 = (I 4 + h ' cos\|/ - 1\ ' cosy)'. 

De ces deux transformations, il est possible d’ecrire Tegalite : 

((4 + h ' cosy - 1 1 ’ cosy)' = h - (h ' siny - 1\ ' siny)'. 

Developpons les tennes entre parentheses, passons tous les termes a gauche du signe d’egalite 
et mettons en evidence : 



2 2 2 2 2 2 

l\ ' (cos'y + sin y) - 12 + h + U - 2 h U cosy -2 l\h siny siny - 2 I\ / 3 cosy cosy + 



+ 2/3/4 cosy = 0. 

Afin de simplifier Tecriture, posons les relations suivantes : 

/[' — / 2 + /( + /j — 2 / j / 4 cos y 



(26.4.2) 



Q=- 



2/3 (/j cosy-/ 4 ) 



et C 2 = 



/j sin y 
/[ cos y - / 4 



Apres division par 2 h (l \ cosy - 1 4 ) et introduction des nouvelles valeurs, Texpression totale 
se simplifie en : 

Ci - C2 ' siny - cosy = 0. (26.4.3) 



2. Valeur de l' angle y 

En eliminant cosy de cette derniere expression, nous pouvons ecrire : 

(Ci - Ci ' siny) 2 = 1 - sin 2 y, 

ou encore : ( 1 + C2 2 ) ' sin 2 y - 2 Ci C2 siny + (Ci 2 - 1) = 0. 



L'angle y du chainon BqB par rapport a l'axe de reference Ox se trouve par : 



siny = 



c,c±y++-cf 



1+Q 2 



(26.4.4) 



avec le signe : + 



si (/1 cosy - 1 4) < 0, 
si (/1 cosy - (4) > 0. 
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En eliminant la fonction sin\|/ de l'expression generale, il est possible d’ecrire : 

Ci - cos \|/ = C2 ' (1 - cos 2 ¥ )°- 5 , 
C x ±^C 2 2 -(C 2 2 +l-C 2 x ) 



et Tangle \| / par : 



cos \p = 



1 + a 



(26.4.5) 



avec le signe : + si 0 < (p < 7t, 

si n< 9 < 2 7t. 

Les expressions simp et cos\p permettent de trouver l’angle \p dans les quatre quadrants : 

sin\p 



\p =/(cp) = arctan- 



cos\p 



(26.4.6) 



Les grandeurs Ci et C2 sont des fonctions de l’angle (p. Cet angle depend directement du 
mouvement circulaire de la manivelle. 

3. Valeur de l' angle d de la bielle 

Les expressions des projections sur les axes de reference pennettent de trouver immedia- 
tement la valeur de Tangle de la bielle par rapport a l'axe Ox : 

/ 3 • cos \p - /j • cos ( p + / 4 



et (inalcmcnt : 



cos8 = 



sin 8 = 



sin 8 



k 

/ 3 -sin\p -/j -sintp 



l 



8 = a re tan = arctan 3 



/ 3 -sin\p -/j -sintp 



cos 8 



/ 3 • cos \p - /j • cos (p + / 4 



(26.4.7) 




Figure 26.7 Valeur des vitesses et des accelerations aux points A, B et C d'un mecanisme a 
quadrilatere articule. Application des theoremes d'Euler : cineme I des vitesses, 

cineme II des accelerations 

26.2.3 MOUVEMENT DE LA MANIVELLE AqA 

Le mouvement de la manivelle l\ = AqA, autour du point fixe A 0 , est circulaire uniforme 
dans la plupart des cas ou egalement varie dans des cas exceptionnels. Le mouvement 
s'exprime par une loi cinematique angulaire en fonction du temps : 
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9 = 9 ( 0 - 



Les autres grandeurs cinematiques du mouvement circulaire se trouvent par les relations 
usuelles de la cinematique : 

- Vitesses angulaire et lineaire : 



. . dcp , 

cOj = CDjlt) = — 1 - et v A = co j * /j . 
d t 



Accelerations angulaire et tangentielle : 

, . dco, 
aj = a,(/) = 



d 2 (p 



d t dr 



et a At = a , ■ /, . 



(26.5.1) 



(26.5.2) 



Ces deux relations permettent de trouver les vitesses circonferentielles de tout point de la 
manivelle et l'acceleration tangentielle. La composante normale de l'acceleration totale se 
trouve simplement par : 



a 



An 




(26.5.3) 



La vitesse circonferentielle et les composantes de l'acceleration d’un point quelconque de la 
manivelle sont proportionnelles a la distance du point A o au point situe sur cette piece. La vi- 
tesse est perpendiculaire au rayon issu du point A 0 , son sens dependant du signe de la vitesse 
angulaire. L'acceleration totale est la somine vectorielle des composantes tangentielle et nor- 
male. 



26.2.4 MOUVEMENT DU CHAINON B 0 B 



La mise en equation generale du quadrilatere articule a permis d’exprimer Tangle \\i du 
balancier BoB en fonction de Tangle (p de la manivelle motrice. Apres elimination de Tangle 8 
de cette expression, posons la fonction : 

2 2 2 2 2 2 

F(cp,\|/ ) = l\ (cos“cp + sin cp) - h + If + U -2l\U cos(p -2l\h sin(p sin \p - 

-2/1/3 cos(p cos\)/ + 2/3/4 cos\p = 0. (26.6.1) 

Calculons les derivees partielles de cette fonction : 

dF 

F' = — = 2/j / 4 •sin(p + 2/ 1 / 3 -sin((p-\)/), (26.6.2) 

0(p 

dF 

Fy = = — 2/3/4 -sin\)/ -2 /j / 3 -sin((p-\|/). (26.6.3) 

1 . Valeur des vitesses angulaire et lineaire 

Connaissant Texpression de Tangle \p en fonction de Tangle (p, la vitesse angulaire du ba- 
lancier se trouve par : 

dv = dv d£ = dv *p =Wi dy avec dy = _ 8F/a<p (2664) 

dt d t d(p dcp dt dcp dcp dF / <3\|/ 



Le quotient differentiel dvp/dcp represente la derivee de la variable dependante vp par rapport a 
la variable independante (p de la fonction F((p,\j/). Les derivees partielles etant connues, Tex- 
pression de la vitesse angulaire du balancier BqB vaut : 



co 3 = -COj 



F' 

<p 

F' 

v 



= -co, 



(/ 4 / / 3 )-sin(p + sin((p-\j/) 
-(/ 4 / / 1 )-sin\|/-sin(cp-\j/) 



(26.6.5) 
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Les vitesses lineaires des points de ce chainon sont perpendiculaires au rayon instantane issu 
de l'articulation fixe Bo. La vitesse du point B vaut : 

vb = CO 3 BqB. (26.6.6) 



Les vitesses lineaires de tous les points de ce chainon sont perpendiculaires au rayon instanta- 
ne issu de l’articulation Bo et sont proportionnelles a leur distance a ce point. 



2. Valeur des accelerations angulaire et tangentielle 

L'acceleration angulaire dans un mouvement circulaire varie est definie par la derivee de 
la vitesse angulaire par rapport au temps. Appliquons cette notion generale au balancier BoB. 
La relation generale de cette acceleration prend la forme suivante : 



a 3 = 



dco 3 

At 



dco 3 dtp 
dtp At 



A ( d\p ^ 

COj 

dtp ^ dcp ) 



dtp 

At 



(26.7.1) 



En calculant la derivee par rapport a Tangle (p de la vitesse angulaire du chainon BoB, Taccele- 
ration angulaire de cette piece se trouve par Texpression : 



d\p _ , d 2 \p 



+ CO, 



li I 

dtp dtp 



2 • 



(26.7.2) 



Cette relation contient deux termes : le premier depend de l'acceleration angulaire du chainon 
moteur et du quotient differentiel defini dans le calcul de la vitesse angulaire, le second se 
compose du carre de la vitesse angulaire de la manivelle motrice et de la derivee seconde de 
Tangle \p par rapport a Tangle tp. Ce dernier quotient s'exprime par : 

7 2 1 

= ( 77" J7' 2 _ ? F" F'F' + F" F' 2 ) 

(/tp 2 77' 3 ' w v <PV 9 V W 9 /’ 



f: 



avec 



d F 

F" =- = 211 ■ 



0tp' 

d 2 F 



r l A 

Y ■ costp + cos(tp - V| / ) 



V l 3 

( 



F" = - - = -21 1 ■ 

W a... 2 ^6*3 



0\|/ 

8 2 F 

- 

<PM ' 5tp • ch\f 






— ■ costp - cos(tp -\p ) 



vA 



= -2/j/ 3 -cos(tp-\|/). 



(26.7.3) 

(26.7.4) 

(26.7.5) 

(26.7.6) 



Dans la plupart des mecanismes, la manivelle motrice AqA est animee d’un mouvement circu- 
laire uniforme. L’expression de l’acceleration angulaire du chainon BoB se simplifie en : 

2 



a 3 = - 



031 7 77" /7' 2 _2 F" F'F' + F" F' 2 ) 

pi 3 V w v w 9 v w <p /’ 



(26.7.7) 



L’acceleration tangentielle d’un point quelconque du chainon BoB, par exemple le point P, se 
trouve simplement par : 

(7p t = a 3 BoP. (26.7.8) 

La composante nonnale se calcule par la relation generale : 

tfpn = CO 3 2 BoP, (26.7.9) 

et l’acceleration totale est la somine vectorielle de ces composantes soit : 

a P = a Pt + a Pn . (26.7. 10) 
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26.2.5 MOUVEMENT DU CHAINON AB 



La vitesse et Tacceleration des points A ct B etant connues, les deux theoremes de Mehm- 
ke donnent immediatement ces deux grandeurs cinematiques pour chacun des points du 
chainon AB. En partant de l’expression de Tangle 8 en fonction des deux autres angles (p et \\i, 
en calculant successivement les deux derivees par rapport au temps, il est possible d’exprimer 
la vitesse et Tacceleration angulaire de la bielle pour chaque position de ce chainon : 

1 . Vitesse angulaire : co 2 =co 2 (t) = — . 

At 



En isolant Tangle d de Texpression generale, il est possible d’ecrire successivement : 

■ C h ■ /, • 

sin5 = u = — • sin v|/ - — • sin cp , 

/ 2 / 2 



et : 



8 = arcsin u = arcsin 



f l l ^ 

— •simp — L -sin(p 

\h l ' 2 J 



La vitesse angulaire s'exprime finalement par : 



dS 1 Au 
co 2 = — = , --- 

At Vl -u 2 At 



(26.8.1) 



et : 



2. Acceleration angulaire : 



CO2 = 






yl 2 



•cost)/ -CO - 



•coscp ■ CO , 



a 2 = a 2 (t) = 



d 2 8 _ dco 2 
d^“”dT 



(26.8.2) 



(26.8.3) 



L'expression de la vitesse angulaire CO 2 s e laisse aussi deriver par rapport au temps et contient 
en plus les accelerations angulaires ai et ot 3 des deux chainons a point fixe. 



L'acceleration angulaire du chainon, necessaire a Tanalyse dynamique, peut aussi se trouver 
en appliquant le deuxieme theoreme d’Euler : 

au = a A + a Bn + a Bt avec aBt = a 2 AB, 




Figure 26.8 Exemple de recherche cinematique sur un quadrilatere articule a rotation totale 
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L'acceleration angulaire du balancier peut se calculer par : 



a 2 ~ 



AB ' 



(26.8.4) 



26.2.6 EXEMPLE DE RECHERCHE CINEMATIQUE 



L'exemple choisi est un quadrilatere articule a rotation totale pour la manivelle A qA et le 
chainon BqB , voir la figure precedente 26.8. Les dimensions proposees sont : 



- manivelle motrice A <A : 

- balancier BqB : 

- bielle AB : 

- chainon fixe de base AqBo : 

- point C : 



/ 1 = 200 mm, 
h = 210 mm, 
h= 150 mm, 

U= 100 mm, 

AC =150 mm, AC incline de -60° par rapport a AB. 



La frequence de rotation est supposee egale l/(27t) t/s soit une vitesse angulaire de 1 rad/s de 
maniere a obtenir les caracteristiques generates de ce mecanisme. 

1. RECHERCHE DES GRANDEURS CINEMATIQUES 

Les dimensions geometriques adoptees et toutes les relations proposees precedemment 
permettent de trouver les angles, les vitesses et les accelerations angulaires des divers 
composants. Ces grandeurs peuvent se programmer et le tableau de la page suivante donne 
une partie des resultats avec un increment de 10° pour 1’ angle de la manivelle motrice. 

2. REPRESENTATIONS GRAPHIQUES 

Les trajectoires parcourues par les points 4, B et C sont donnees sur la figure 26.8. La 
trajectoire du point C est construite point par point. Sa forme depend de la position de ce point 
par rapport au chainon AB. 

La figure 26.9 ci-dessous montre a gauche la variation de la vitesse angulaire en fonction de 
Tangle cp pour les chainons AqA, BqB et AB. Le mouvement de la manivelle motrice est 
circulaire uniforme, done la vitesse angulaire coi est constante. L'acceleration angulaire des 
chainons BqB et AB varie assez fortement pendant le mouvement de la manivelle AoA, du 
balancier et de la bielle. Par contre, l’acceleration angulaire de la manivelle motrice est nulle. 





Figure 26.9 Representation des vitesses et des accelerations angulaires des chainons AqA, AB et B,,B 
en fonction de Tangle de rotation de la manivelle pour le quadrilatere articule a rotation totale. 

La vitesse angulaire de la manivelle motrice AqA vaut 1 rad/s 
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Tableau 26.1 

Grandeurs geometriques et cinematiques (aq = 1 rad/s) 





Angles en ° 




Balancier 




Bielle AB 




9 


V 


5 


C03 


CX3 


C0 2 


a 2 


*c 


0.00 


318.80 


292.75 


2.000 


-0.839 


2.000 


-2.284 


109.20 


10.00 


337 . 83 


310.55 


1.789 


-1.414 


1.549 


-2 . 666 


147.01 


20.00 


354.50 


323.83 


1.551 


-1.243 


1 . 125 


-2 . 108 


171 . 83 


30.00 


9.03 


333.46 


1.366 


-0.880 


0.820 


-1.408 


182.25 


40.00 


22.02 


340.59 


1.239 


-0.590 


0.622 


-0.894 


180.79 


50.00 


33.95 


346.14 


1 . 154 


-0.402 


0.497 


-0.562 


170.27 


60.00 


45.18 


350.70 


1.095 


-0.288 


0.419 


-0.352 


153.01 


70.00 


55.90 


354 . 62 


1.051 


-0.219 


0.370 


-0.213 


130.90 


80.00 


66.23 


358.17 


1.016 


-0.180 


0.342 


-0.116 


105.55 


90.00 


76.24 


1.52 


0.987 


-0.160 


0.329 


-0.042 


78.42 


100.00 


85.97 


4.79 


0.960 


-0.153 


0.327 


0.021 


50.85 


110.00 


95.44 


8.09 


0.933 


-0.157 


0.336 


0.077 


24 . 14 


120.00 


104 . 63 


11.53 


0.905 


-0.168 


0.354 


0.133 


-0.54 


130.00 


113.52 


15.21 


0.874 


-0.187 


0.382 


0.191 


-22 .11 


140.00 


122.09 


19.21 


0.839 


-0.209 


0.421 


0.249 


-39.64 


150.00 


130.29 


23.65 


0.801 


-0.233 


0.469 


0.308 


-52.39 


160.00 


138.09 


28.63 


0.758 


-0.254 


0.528 


0.360 


-59.87 


170.00 


145.44 


34.23 


0.713 


-0.264 


0.594 


0.401 


-61 . 88 


180.00 


152.34 


40.54 


0.667 


-0.260 


0.667 


0.424 


-58.57 


190.00 


158.78 


47.57 


0.623 


-0.238 


0.741 


0.427 


-50.47 


200.00 


164 . 82 


55.36 


0.584 


-0.200 


0.815 


0.414 


-38.43 


210.00 


170.50 


63.86 


0.554 


-0.150 


0.885 


0.391 


-23.55 


220.00 


175.92 


73.05 


0.533 


-0.091 


0.951 


0.368 


-7.08 


230.00 


181.19 


82 .88 


0.522 


-0.026 


1.014 


0.351 


9.65 


240.00 


186.41 


93.32 


0.524 


0.044 


1.075 


0.345 


25.34 


250.00 


191.71 


104.37 


0.538 


0.122 


1 . 135 


0.355 


38.83 


260.00 


97.23 


116.04 


0.567 


0.211 


1.200 


0.385 


49.06 


270.00 


203.11 


128.39 


0.613 


0.320 


1.271 


0.438 


55.25 


280.00 


209.56 


141.50 


0.680 


0.457 


1.355 


0.522 


56.89 


290.00 


216.81 


155.54 


0.775 


0.636 


1.456 


0.642 


53.93 


300.00 


225.18 


170.70 


0.905 


0.867 


1.581 


0.803 


46.99 


310.00 


235.07 


187.26 


1.081 


1 . 156 


1.738 


0.996 


37.74 


320.00 


246.98 


205.56 


1.311 


1.469 


1 . 927 


1 .165 


29.50 


330.00 


261.45 


225.87 


1.587 


1 . 664 


2 . 133 


1 . 135 


27.74 


340.00 


278.75 


248.08 


1 . 866 


1.420 


2.292 


0.556 


39.43 


350.00 


298.41 


271 . 13 


2.039 


0.438 


2.279 


-0.814 


68.56 


360.00 


318 . 80 


292.75 


2.000 


-0.839 


2.000 


-2.284 


109.20 



3. VALEURS CINEMATIQUES POUR UNE FREQUENCE DIFFERENTE 

Si la frequence de rotation n\ ou la vitesse angulaire coi de la manivelle motrice est 
differente de «i n0 m = 1/(2ji) ou coinom = 1 rad/s, les vitesses et les accelerations angulaires 
reelles des autres chainons mobiles valent : 



Vitesses angulaires : 
bielle : 
balancier : 

Acceleration angulaires : 
bielle : 
balancier : 



^2 &>2nom ( 0) | 0) | nom)s 
O3 U>3nom • ( 0) 1 /Or 1 ninni- 
es Ct2nom ( 0) | /O) | nom) s 
0-3 Ct3 n om ( 0) | /O) | n om) . 
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Organes de transmission indirecte 



L'indice nom se rapporte aux valeurs calculees pour une vitesse angulaire unitaire comme 
c'est le cas dans cet exemple. Les vitesses et accelerations lineaires des points du mecanisme 
se trouvent par les relations usuelles de la mecanique. 



26.3 MECANISMES BIELLE - MANIVELLE 

Le mecanisme bielle - manivelle excentre se compose d’une manivelle AoA, d'une bielle 
AB et d’une glissiere rectiligne guidant le point B. Le systeme est dit excentre lorsque la di- 
rection de la trajectoire du point B ne passe pas par l’articulation fixe Aq. Ce mecanisme est un 
cas particulier de quadrilatere articule : le balancier B»B est infiniment long. Dans le 
mecanisme bielle - manivelle centre, la direction de la trajectoire du point B passe par le point 
Aq. 



26.3.1 GEOMETRIE DU MECANISME BIELLE-MANIVELLE EXCENTRE 



Les symboles des longueurs des chainons et les autres dimensions geometriques sont : 

- rayon de la manivelle : r = AoA, 

- longueur de la bielle : / = AB, 

- excentricite de la trajectoire du point B : e. 

Pour obtenir une position definie du point B pendant la rotation complete du point A, l’excen- 
tricite e doit remplir la condition : 

e < l - r. 

Le point B se deplace entre les abscisses XBmin et x Bmax . Ces deux grandeurs se trouvent par : 

XBmin \ ( / ^ ) C et XBmax -\/(/ + A") - . 



La course du point B sur la trajectoire rectiligne vaut : 



A^Bmax XBmax - XBmin ' — 




Figure 26. 10 Composants et mise en equation du systeme bielle - manivelle excentre 

Dans les positions extremes du point B, la manivelle et la bielle sont dans la meme direction. 
Les inclinaisons de ces deux chainons sont : 

sin(p Bm ax = e / (l+r) et sin(p Bmm = e / (l-r). 
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26. Mecanismes a articulations 



Les rotations de la manivelle entre les points d'abscisse Xsmax et x B min ne sont pas egales. Le 
mouvement d’aller necessite une rotation cp A plus courte que le mouvement de retour effec- 
tuant une rotation cp R . La course est plus grande que deux fois le rayon r. 

Adoptons un systeme de reference orthonorme O x y dont l’origine O est confondue avec le 
point fixe A o de la manivelle, l’axe O x etant parallele a la direction de la trajectoire du point 
B. La manivelle AoA est positionnee sous Tangle cp et la bielle AB sous Tangle 8 par rapport a 
Taxe Ox. Les projections des chainons sur les deux axes sont : 

- Axe Ox: xb — r coscp + / cos8, 

- Axe Oy : r sincp + / sin5 = e. 

Exprimons Tangle 8 en fonction de Tangle (p : 

sinS = e/l - (r/l) sirup. 

Introduisons les notations suivantes : 

A = r/l et s = e/l. 

L’expression devient : sinS = s - X ' simp. 

L’abscisse du point B vaut : xb = r costp + / • N /l-( s-L-sintp) 2 . (26.9. 1) 



26.3.2 CINEMATIQUE DU MECANISME BIELLE-MANIVELLE EXCENTRE 



La manivelle AoA tourne a la frequence de rotation co = dcp/d t , le plus souvent constante 
ou variable dans certains cas. Les equations du mouvement du point B sont : 



elongation : 



vitesse : 



ou encore : 



acceleration : 



xb = r ■ 
dx n 



cosip + ^ ■ sJl-(E-X -sinip) 2 



d t 



r co 



f 1 • A 

s-Asincp 

- sincp + , • coscp 



— - A sincp) 2 



v B = r co ’ F(cp), 



dv 






u B _ 



dco 



= r . __ . F(cp) + rco 



dF(cp) 



d t d t d t 

F(cp) represente Texpression entre parentheses dans la loi de la vitesse. 



(26.9.2) 

(26.9.3) 



(26.9.4) 




Figure 26. 1 1 Elongation, la vitesse et Tacceleration du point B . Rapports: s = 3/8, A = 1/3. 
Rayon de la manivelle : r = 1,0. Vitesse angulaire de la manivelle 1 rad/s 
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Organes de transmission indirecte 



Si la vitesse angulaire de la manivelle est constante, seul le second terme intervient dans 
l’expression de Tacceleration. La figure 26.11 represente les grandeurs cinematiques unitaires 
correspondant au mecanisme de la figure 26.10. 

26.3.3 GEOMETRIE ET CINEMATIQUE DU MECANISME CENTRE 

Ce mecanisme est utilise dans les moteurs a explosion et Diesel, dans les compresseurs a 
pistons, les pornpes a haute pression, les presses, etc. II comprend une manivelle AqA montee 
sur un arbre centre dans des paliers, une bielle AB articulee d’une part sur la manivelle, d'autre 
part sur une piece guidee solidaire du piston, appelee crosse, ou directement sur le piston. Les 
points extremes de la trajectoire rectiligne du point B sont appeles points morts : point mort 
haut lorsque le point B est le plus eloigne du centre de rotation A o, point mort bas lorsque le 
point B est le plus rapproche. Dans ces positions particulieres, les directions de la bielle et de 
la manivelle sont identiques. L'effet produit par la bielle sur la manivelle est rendu inefficace 
par la resistance de la manivelle. Inversement et en negligeant les pertes, la manivelle peut 
deplacer la bielle meme si l’effort dans cette piece est tres eleve. Afin de simplifier la mise en 
equation du mecanisme, la vitesse angulaire de la manivelle AqA est admise constante bien 
que cette grandeur varie toujours autour d'une vitesse moyenne. La distance parcourue par le 
point B entre le point mort haut et le point mort bas est la course : c = 2 r. 




Figure 26.12 Mecanisme bielle-manivelle centre : grandeurs geometriques 

1 . Elongation 

Soit a trouver la loi de Telongation du point d'articulation B entre la bielle et le piston ou la 
crosse. Supposons le sens de rotation de la manivelle r = AoA dans le sens des aiguilles d’une 
montre et designons la longueur de la bielle par / = AB. Les abscisses sont comptees 
positivement du point mort haut vers le point mort bas, soit dans le sens usuel. 

Dans une position quelconque de la manivelle AoA, Telongation du point B est donnee par la 
relation geometrique : 

x = 1 + r - 1 cosS - r cos(p, 

ou : x = r( 1 - cos(p) + / ( 1 - cosS). 

Les deux angles (p et 8 sont variables en fonction du temps. Exprimons Tangle de la bielle 8 en 
fonction de Tangle de la manivelle (p par : 

/ sinS = r simp, 

ou : sinS = r/l ' simp. 

Introduisons le rapport geometrique des chainons : X =r/l entre la longueur du chainon de la 
manivelle et celle du chainon de la bielle. La fonction trigonometrique peut s'ecrire : 
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26. Mecanismes a articulations 



cos 



8 = ±yj l-X 2 - sin 2 (p. 



Le rapport geometrique X est une grandeur relativement petite. Elle varie pratiquement entre 
0,10 et 0,25. Le carre de ce rapport se situe entre 0,01 et 0,06. En developpant en serie Tex- 
pression et en ne conservant que les deux premiers tennes, la fonction trigonometrique peut 
s'ecrire : 

cos 8 ~ 1 - 0,5 X 2 ' sin 2 (p. 



2 

Rempla 5 ons encore : sin"cp = ( 1 - cos2cp)/2 et ecrivons finalement l’expression de Telongation 
en fonction de Tangle cp par : 



x 



r-(l-cos tp) + / - 



~4 



•(l-cos 2 cp). 



En supposant Tangle initial de la manivelle nul, la valeur de Tangle cp au temps t peut s'expri- 
rner par le produit co t . La loi de Telongation en fonction du temps devient : 



x = r 



X 

(1 - coscot) + — •(!- cos 2 cot) 



(26.10.1) 



Le deuxieme terme exprime Teffet de la longueur (inie de la bielle. II prend sa valeur maxi- 
male lorsque Tangle de la manivelle vaut n/2 et 3n/2. L'articulation du point B se trouve a 
Tabscisse r'{ l+A/2), soit a plus de la rnoitie de la course. 

2. Vitesse 

Le point M, projection du points sur l'axe de la trajectoire rectiligne, est anirne d’un mou- 
vement oscillatoire harmonique si la vitesse angulaire de la manivelle est constante. La loi de 
la vitesse du point B se trouve par : 

v = — = cor • (sin cot + — sin 2 cot). (26.10.2) 

dt 2 

La vitesse du point B en mouvement oscillatoire rectiligne est egale a la somine algebrique de 
deux composantes harmoniques de pulsation co et 2co. La vitesse moyenne du piston est la vi- 
tesse unifonne d’un point fictif parcourant la course c = 2 r du piston pendant le meme inter- 
vals de temps que l'articulation reelle B de la bielle. Si n exprime la frequence de rotation de 
la manivelle, la vitesse moyenne se trouve par Texpression : 

v moy = 2 c n = 4 r n. ( 6 . 3. 8 . 3) 

La vitesse moyenne est la vitesse donnee le plus souvent dans la description technique d’une 
machine equipee d’un mecanisme bielle - manivelle. 



3. Acceleration 



L'acceleration subie par le point B est egale a la derivee de la vitesse par rapport au temps, 
soit : 



dv d 2 x 2 . , _ . 

a = — = — 7 - = orr • (coscot + X -cos2co0. 
dt dr 



(26.10.4) 



Le deuxieme tenne de cette expression provient de la longueur (inie de la bielle. L'accelera- 
tion du point B est egale a la somine de deux composantes harmoniques, la premiere de pul- 
sation co et d’amplitude co“r, la seconde de pulsation 2co et d’amplitude A, co r . Lorsque le rap- 
port geometrique X est grand, plus grand que 0,25, Texpression approchee de l'acceleration ne 
donne pas entiere satisfaction. II devient necessaire de tenir compte du troisieme terme du de- 
veloppement en serie ou de resoudre le probleme au moyen des relations exactes. 
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Organes de transmission indirecte 



4. Representation des grandeurs cinematiques 

La figure 26.13 represente Telongation, la vitesse et l'acceleration du point B en fonction 
de Tangle cp de la manivelle ou du temps. Les valeurs representees sont des grandeurs 
relatives, soit x/r , v/co r et a/ofr . Le rapport geometrique a ete admis a X = 0,25. 




Figure 26. 13 Elongation, vitesse et acceleration du point B en fonction de Tangle cp de la manivelle 

26.3.4 VITESSE ET ACCELERATION DANS LA BIELLE AB 



L'etude dynamique des forces et couples appliques sur le mecanisme bielle - manivelle 
centre, les poussees sur le piston, porte generalement sur des grandeurs fonction de Telonga- 
tion. La representation de la vitesse et surtout de l'acceleration en fonction de Telongation 
facilite la discussion des effets de Tinertie des masses de la bielle et du piston. 



1 . Repartition de la vitesse dans la bielle AB 



Sur la figure 26. 14, les triangles ABP et ADAo sont semblables car leurs cotes sont respec- 
tivement paralleles. Le point P est le centre instantane des vitesses de la bielle. Ainsi, la vi- 
tesse du point B peut s'exprimer par : 



DA () 

v B= v A-~r = ( *' DA o- 
AA n 




Figure 26. 14 Repartition des vitesses dans la bielle du point B au point A 
Representation de la vitesse en fonction de Telongation 
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26. Mecanismes a articulations 



La vitesse du point B est egale au produit de la vitesse angulaire de la manivelle par la lon- 
gueur du segment DA 0 , segment obtenu en prolongeant la direction de la bielle AB jusqu'a 
l'intersection avec la perpendiculaire a la trajectoire du point B passant par le centre de rota- 
tion Aq de la manivelle. La construction de la courbe v = v(x) est obtenue en reperant la po- 
sition de l'articulation B sur la trajectoire rectiligne et en portant le segment DA o perpendicu- 
lairement en sens et intensite. La courbe de la vitesse est symetrique. Cette construction donne 
la vitesse exacte du point B. 

2. Repartition de l' acceleration dans la bielle AB 

Le trace de l'acceleration en fonction de l’elongation a = a(x) s'effectue en reperant la 
position du point B pour les angles de la manivelle compris entre 0° et 360° par increment de 
45°. Les valeurs des elongations et des accelerations sont calculees au moyen des relations 
proposees. La courbe de l'acceleration entre les points PMH et PMB est identique a celle des 
points entre le PMB et le PMH. Les accelerations calculees en ces deux points particuliers 
sont les accelerations exactes de l'articulation B. Les accelerations prennent les valeurs parti- 
culieres suivantes : 



Angle 


Elongation 


Acceleration 


0° 


x = 0 


a = (UA) ' r cef 


45° 


x = r (( 1 - {0,5 } 0,5 )+X/4) 


a = {0,5} r co 


so 

o 

o 


x = r { 1 + X/2) 


a - - X . r co 2 


135° 


x = r(( 1 + {0,5}°’ 5 )+ X/4) 


a = - {0,5} r co 


180° 


K 

<N 

II 

X 


a = (A-l) r co 2 



Dans le mouvement de retour pour des angles cp compris entre 180° et 360°, les elongations et 
les accelerations sont identiques. L'acceleration du point B peut aussi se trouver graphique- 
ment en appliquant le second theoreme d’Euler : 

9b = 3 A + dlSAn + a B At, 

l'acceleration normale du point B etant nulle. 




Figure 26. 15 Repartition des accelerations dans la bielle AB 
Representation de l'acceleration en fonction de l'elongation 

26.3.5 LOIS EXACTES POUR L'ARTICULATION DE LA BIELLE 

La recherche des lois exactes s'effectue en eliminant le developpement en serie permettant 
de calculer la fonction trigonometrique cos d . Proposons-nous de trouver les lois cinemati- 
ques applicables au point B et determinons egalement les lois angulaires de la bielle par rap- 
port au plan de reference Oxy, tout en supposant encore une vitesse angulaire constante de la 
manivelle. 
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Organes de transmission indirecte 



1 . Lois cinematiques de V articulation B 

La projection sur l'axe Oy des deux chainons permet de relier Tangle 8 de la bielle a celui 
de la manivelle (p par : 

8 = arcsin(A ' simp). 



Remplacons cette derniere expression dans la relation primitive de Telongation et (p par le 
produit cot : 

f 1 ^ 



x=r 



(1 - coscot) H (l - cos(arcsin(A • sincot)) 

X 



La vitesse du point B sur la trajectoire rectiligne se trouve par : 



dx 

v = — = co r • 
dt 



f . X sin2cot 
sincot H — 



V 



2 -Jl-(A - sincot) 2 



(26.11.1) 



(26.11.2) 



Enfin, Tacceleration du point B est definie par la derivee de la vitesse par rapport au temps, 
soit Texpression : 



dv 2 
a = — = co r ■ 
dt 



coscot + A • 



cos2cot • (l - (X • sincot) 2 ) + ((A, • sin2cot) / 2 )' 

73/2 



(26.11.3) 



(l-(L •sincot)^) 

Ces deux dernieres expressions different des relations simplifies entrevues precedemment. 





Figure 26.16 



Erreur sur le calcul approche de la vitesse et de Tacceleration dans le mecanisme centre 
Erreur = valeur approchee - valeur exacte pour co r = 1 



2. Lois angulaires pour la rotation de la bielle AB 

L'angle d compris entre la direction de la trajectoire du point B et l'axe de la bielle se cal- 
cule par : 

8 = arcsin(A, ' sincp). 



En derivant cette expression par rapport au temps, la vitesse angulaire devient : 

• dS . coscot 

8 = — = Aco • . . 

dt yjl- (A -sin cot) 2 



(26.11.4) 



En derivant encore une fois cette expression par rapport au temps, Tacceleration angulaire se 
trouve par : 
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26. Mecanismes a articulations 



8 = 



d8 

At 



= Xco 2 



(X 2 - 1) • sinco? 

7 777 / 2 " • 

(l-(A, -sincct)") 



(26.11.5) 



26.3.6 EFFET DES MASSES SUR LE MECANISME BIELLE - MANIVELLE 



Dans le mecanisme bielle - manivelle centre, les masses en mouvement sont : 

- mouvement de translation : sornine des masses sur l’articulation B : masse du piston ou des 
pieces liees a l'articulation, du tourillon et de la crosse si elle existe, 

- mouvement en rotation : sornine des masses sur l’articulation A : arbre, manivelle et l’axe 
de manivelle. 

- mouvement combine : La bielle effectue un mouvement rectiligne au point B et un mou- 
vement circulaire au point A. Entre ces deux points, l’acceleration varie en direction et sens 
selon la figure 26.15. 

1 . Effet de la masse de la bielle 

L’application des lois fondamentales de la dynamique imposerait de concentrer la masse 
de la bielle en son centre de masse et a rechercher la valeur des accelerations lineaire et angu- 
laire en ce point. L’effet reel de la masse de la bielle est remplace par des masses ponctuelles 
concentrees aux deux articulations et au centre de masse. Cette substitution conserve trois 
masses reduites zwat, /«Br, m c mr , placees sur une meme droite, devant remplir les conditions 
mecaniques suivantes : 

- conservation des masses : /u Ar + /His,- + m c mr = mbieiie, 

- conservation du centre de masse : I a ' wai = /b ' /«Br, 

2 2 2 

- conservation du moment d’inertie : J b ieiie cm = m ' i = m \ t ' / A + m ^ r ' / B “, 

- conservation des longueurs : /ab = l a + h- 

^bielle cm est le moment d’inertie de masse par rapport au centre de masse, i son rayon d’inertie. 
Ces trois relations permettent de trouver la valeur des trois masses de substitution : 

- reduction au point A : m Ar = ^ bielle — , 

' ^AB 

- reduction au point B : m Rr = ^ bielle — , 

’ ^AB 

f 

- reduction au centre de masse : m cmr = m bie n e 

V 



.•2 7 



1 -- 



^A^B J 




Reduction de la masse de la bielle 




Figure 26.17 Reduction de la masse de la bielle aux points d'articulation et au centre de masse 
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Organes de transmission indirecte 



Cette reduction exacte exige encore d’introduire l’effet de masse au centre de masse et de con- 
naitre [’acceleration en ce point. Les relations usuelles du mecanisme ne foumissent pas cette 
derniere grandeur. Pratiquement, la reduction des masses est approchee et concerne seulement 
les deux masses et m Bx . La repartition de la masse de la bielle sur les deux articulations 
s'effectue en appliquant habituellement les relations simplifies suivantes : 



- masse au point A : 



- masse au point B : 



m Ar ^bielle ’ 



,;? Br ^bielle • 



'AB 



'AB 



(26.12.1) 

(26.12.2) 



2. Masses en translation au point B 

Les masses en mouvement rectiligne oscillatoire sont la somine des toutes les masses ci- 
tees augmentee de la masse reduite au point B. Ces masses effectuent un mouvement de va et 
vient. La force d’inertie est de sens oppose a celui de l’acceleration. Cette force vaut : 

F BZm = - a B ' (2 m + m B r ), (26. 12.3) 



avec : 

C’Bsm somine des forces d’inertie engendrees par les masses, 

<7b acceleration du point B selon relation (26. 10.4), 

I m somine de toutes les masses supposees concentrees au point B. 

3. Masses en rotation au point A 0 

Les masses en rotation autour du point A 0 sont supposees toumer a vitesse angulaire 
constante. Les caracteristiques de la manivelle simple sont sa masse et son moment d’inertie 
de masse par rapport a l’axe de rotation. La reduction des masses peut s’effectuer sur deux 
axes : le premier passant par le point A 0 et confondu avec l’axe de rotation, le second parallele 
au premier et passant par le point A. La masse reduite m T a doit produire le meme effet que la 
masse reelle. Les deux conditions a remplir sont les memes que precedemment, soit : 

nimanivelle — m rAO E 77?rA, 

•fmanivelle/AO — m r A- 

La force centrifuge F cA produite au point A vaut linalemcnt : 

F c A = (/«Ar + m rA ) ■ r ' co 2 . (26. 12.4) 

La reduction de masse de la bielle peut aussi se faire sur le rayon d’inertie i avec Jmaniveiie/Ao = 
i ' m maniveiic- L’effet centrifuge sur le point A 0 peut etre compense facilement par des con- 
trepoids. 

4. Effet de toutes les masses 

L’effet des forces produites par les masses en mouvement se transmet a travers les consti- 
tuants du mecanisme vers le carter compose de toutes les pieces d’appui et de guidage. Ces 
forces s’ajoutent aux forces et couples engendres par la machine meme. La discussion gene- 
rale de l’effet des masses s’est limitee au plan du mecanisme. L’etude complete du systeme 
bielle - manivelle doit s’effectuer dans l’espace, en particulier dans les machines multicylin- 
driques. 
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1976. Denomination pour engrenages : definitions generales. 

Teil 2 : Stirnrader und Stirnradpaare (Zylinderrader und Zylinderpaare). September 1976. Roues et 
engrenages cylindriques. 
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stmktion 16. (1964), H. 6, S. 229-234. 
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description pour caracteristiques des objets des freins pour mouvement rotatif. 
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Kontaktflachen. Konstruktion 32. (1980), H. 9, S. 357-362. 
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Choix des materiaux pour butees et paliers 
2.52 

Choix du moteur 2.7 
Classification 

- des joints 1.281 

- ISO des huiles 1.65 
Clavettes 

- autres types 1.138 

- controles 1.136 

- transmission du couple de torsion 1.134 

- inclinees 1.131 

- inclinees tangentie lies 1.138 

- paralleles 1.130 

- pressions admissibles 1.133 
Coefficient 

- de forme 1.86 

- de frottement 1.8 

- de securite au glissement 1.5 

- d'effet d'entaille 1.88 
Comportement dynamique 2.13 
Composition des couches solides 1.73 
Conditions d'equilibre avec roulement 1.39 
Conditions geometriques d'engrenement 3.14 
Cones 

- arbre et moyeux 1.171 

- elements tronconiques 1.172 

- pression dans l'assemblage 1.169 

- transmission d'un couple de torsion 1.171 

- de frottement 1.12 
Considerations sur les etats de surface 1.58 
Contact ponctuel quelconque 1.48 
Contraintes simples 1.82 

Controle 

- de la pression 1.20 

- des arbres 2.26 

- des axes 2.25 

- des butee, palier et guidage 2.50 

- des elements de machines 1.81 
CONTROLES DES ENGRENAGES 3.125 
Controles 

- elementaire des goupilles 1.112 

- choix du lubrifiant 3. 164 

- comportement de l'engrenage 3.138 

- contrainte de flexion 3. 143 

- contrainte de flexion en service 3.151 

- contrainte nominale ISO 3. 147 

- corrections de denture 3. 174 

- deformation des dentures 3. 173 

- deformations, corrections 3.173 

- efforts sur les engrenages 3.125 
Controles 

- facteur K A de charge 3.139 

- force a l'extremite de dent 3. 143 

- glissement des flancs 3.133 

- grippage a faible vitesse 3. 179 



- pression superficielle admissible 3.160 

- pression superficielle en service 3.159 

- pression superficielle sur les flancs 3.156 

- rendement de l'engrenement 3.135 

- rendement et echauffement 3 . 1 77 

- rigidite des dentures 3.140 

- temperature eclair 3.180 
Controles des engrenages concourants 

- contrainte de flexion 3.168 

- engrenages concourants 3.168 

- pression superficielle 3.171 

Corde sans glissement sur la poulie 1.36 
Corrections des diagrammes de resistance 1.99 
Croix de Malte 

- cinematique 2.354 

- efforts 2.358 

- mise en equation 2.352 

- proprietes 2.351 

- proprietes 2.357 

D 

Debit dans le fente visqueuse 2.79 
Definition de la pression lineaire 1 .22 
Definition de la pression uniforme 1.21 
Deformation des pieces 1.84 
Deformation en flexion des arbres 2.28 
Deformation en torsion des arbres 2.34 
Dentures a profils cycloi'daux 3.19 
Deplacement d'une surface lubrifiee 2.74 
Description 

- des goupilles 1.1 10 

- des paliers a roulements 2.189 

- des segments d' arret 1.119 
Diagrammes de resistance dynamique 1.96 
Diametres et rayons reduits 1 .42 
Douilles a billes 

- capacite de charge 2.259 

- comportement 2.262 

- description 2.258 

- guidage 2.258 
Dynamique de la transmission 2. 1 

E 

Echauffement 1.24 

Ecoulement dans le palier hydrostatique 2.1 10 

Ecoulement unidimensionnel 2.69 

Ecrasement d'un film visqueux 2.71 

Effet de la charge 1.90 

Effets de la forme et de la charge 1.86 

Efforts interieurs 2.23 

Elasticite et amortissement des appuis 2.40 

Elements a emboitement 1.108 

Elements a frottement 1.151 
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Elements a friction 

- controle des coips a friction 3.347 

- description de quelques variateurs 3.350 

- duree de vie et usure 3.349 

- pression superficielle 3.347 

- roulement et glissement 3.343 

- transformation de mouvements 3.341 

- transmission de la force tangentielle 3.345 

- transmission des efforts 3.342 

- variateur a billes et cones 3.350 

- variateur a billes et disque 3.352 

- variateur a double cone 3.350 
Elevation de temperature 1.25 
Embrayages, coupleurs et ffeins 

- EMBRAYAGES, COUPLEURS ET 
FREINS 3.239 

- embrayages multidisques 3.256 

- autres embrayages et limiteurs 3.261 

- caracteristiques techniques 3.250 

- cinematique et dynamique des embrayages 
3.245 

- classification generate 3.239 

- coupleurs 3.268 

- coupleurs a emboitement 3.268 

- coupleurs a ffottement 3.269 

- coupleurs a ressorts ou a vis 3.276 

- coupleurs hydrodynamiques 3.262 

- embrayages monodisques 3.253 

- limiteurs de couples et de securite 3.259 

- pression, vitesse et couples 3.244 

- proprietes des embrayages et freins 3.240 

- recherche et controle d'embrayages 3.263 

- roues libres (antideriveur) 3.270 

- frein s 

- calcul des ffeins a tambour 3.282 

- classification des freins mecaniques 
3.278 

- description des ffeins 3.279 

- les ffeins 3.277 

- temperatures limites 3.287 
Emmanchements 

- capacite portante 1.156 

- contraintes 1.159 

- effet thermique et centrifuge 1.163 

- elasto-plastiques 1.166 

- montage et demontage 1.160 

- pression entre arbre et moyeu 1.156 

- relations fondamentales 1.152 

- relations particulieres 1.155 

- emmanchements et frettages 1.151 
Engrenages : geometrie fondamentale 

GEOMER1E DES ENGRENAGES 3.1 

- choix et calcul des deports 3.38 

- construction analytique du profil 3.41 

- construction du profil 3.32 



- cylindriques paralleles 3.5 

- deport de denture 3.35 

- definitions complementaires 3.5 

- determination de l'interference 3.44 

- developpantes allongee ou raccourcie 3.27 

- Diametral Pitch 3.10 

- dimensions des dentures droites 3.11 

- direction des flancs 3.6 

- epaisseur curviligne 3.34 

- equation de la developpante 3.23 

- generation de la developpante 3.28 

- graphique des profils 3.17 

- limite inferieure du nombre de dents 3.37 

- module metrique 3.9 

- position des axes 3.3 

- profils conjugues 3.29 

- profils de reference 3.29 

- profils en developpante 3.22 

- profils ISO et SN 3.30 

- rapport d'engrenage 3.8 

- roues conjuguees 3.4 

- roues cylindriques a fuseaux 3.21 

- seconde loi des engrenages 3.18 

- premiere loi des engrenages 3.14 

- vitesse de glissement 3.15 
Engrenages a axes paralleles 

- ENGRENAGES A AXES PARALLELES 
3.47 

- a denture deportee droite 3.49 

- calcul du rapport de conduite 3.55 

- cylindriques interieurs 3.65 

- dimensions de l'engrenage deporte 3.63 

- engrenement dans les planetaires 3.69 

- engrenement de deux roues cylindriques 
3.47 

- glissement et roulement 3.57 

- grandeurs de fonctionnement 3.53 

- obtention du j eu 3 . 6 1 

- rayons de courbure 3.58 

- types a denture exterieure droite 3.5 1 
Engrenages a axes concourants 

- ENGRENAGES A AXES 
CONCOURANTS 3.93 

- angles des cones 3.95 

- calcul des grandeurs en spiroconique 3.122 

- choix de la tete a tailler 3. 120 

- correction de denture 3.113 

- correction laterale 3.105 

- denture droite deportee 3. 102 

- denture octoi'de 3.98 

- dimensions de la denture 3.94 

- engrenage a denture inclinee 3. 109 

- engrenage de champ 3.113 

- engrenage de differentiel 3.106 

- engrenage spiro-conique 3.114 
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- etude de l'engrenement 3.100 

- etude de l'engrenement en spiro-conique 
3.118 

- geometrie des roues coniques 3.93 

- profil de reference 3.96 
Engrenages gauches 

- ENGRENAGES A AXES GAUCHES 
3.183 

- ENGRENAGES CYLINDRIQUES 
GAUCHES 3.221 

- conditions d'engrenement 3.222 

- controles des engrenages gauches 3.232 

- deport de denture 3.226 

- efforts sur les roues et rendement 3.228 

- geometrie 3.221 

- limites de grippage et d'echauffement 3.234 

- recherche des dimensions 3.225 

- vitesses de glissement 3.223 
Engrenages helicoi'dal 

- a denture deportee 3.76 

- choix des dimensions 3.75 

- conditions de conception 3.85 

- engrenage interieur 3.89 

- geometrie fondamentale 3.71 

- grandeurs de fonctionnement 3.82 

- interference a l'engrenement 3.80 

- interferences engrenage interieur 3.91 

- nombre de dents virtuel 3.78 

- roues a denture helicoi'dale 3.71 

- sens des helices et des angles 3.73 
Entrainement de la machine receptrice 2.12 
Epaisseur du film dans le palier hydrostatique 
2.107 

Equation differentielle de Reynolds 2.75 
Equilibre des axes et des arbres 2.21 
Exemple 

- butee hydrodynamique 2.131 

- calcul d'un palier hydrostatique 2.119 

- calcul d'une butee hydrostatique 2.98 

- palier radial hydrodynamique 2. 1 64 

- controle d'un arbre 2.41 

- controle en resistances des materiaux 1.104 

- etude dynamique 2.17 

F 

Facteur d'echauffement 1.24 
Filetages 

- profils rectangulaires 1.179 

- profils triangulaires 1.180 

- systeme de tolerances 1.182 
Frequence propre en torsion 2.26 
Frequence propre et vitesse critique 2.35 
Frottement 

- d'adherence 1.3 



- de glissement 1.3 

- de glissement 1.6 

- de roulement 1.39 

- des coips en rotation 1.28 

- d'un lien souple sur une poulie 1 .34 

- sur le plan incline 1.13 

- sur un palier axial ou butee 1 .28 

- dans un palier radial 1.31 

G 

Generalite 

- ettribologie 1.1 

- sur les elements d'assemblage 1.107 

- sur les butees et les paliers 2.49 

- sur les ressorts 1.239 

- sur les vis de serrage 1.195 
Geometrie 

- des engrenages a vis sans fin 3. 1 83 

- des engrenages et roues dentees 3.1 

- des roues cylindriques droites 3.7 
Glissement macroscopique des surfaces 1.41 
Goupille 

- encastree en porte-a-faux 1.115 

- transversale 1.113 

- goupilles 1.109 
Graisses industrielles 1.69 
Guidage a deux patins 2.85 
Guidages 2.59 
Guidages lineaires 

- avec cage a elements 2.249 

- bases techniques 2.25 1 

- cages et elements 2.250 

- duree de vie 2.253 

- exemple de calcul 2.257 

- a roulements 2.249 
Guidages lineaire 

- monorail 

- introduction 2.266 

- capacite de charge 2.267 

- comportement 2.269 

H 

Hauteur des fentes de calcul du palier 
hydrostatique 2.109 
Huiles synthetiques 1.68 

J 

Joint 

- de Cardan 2.287 

- homocinetique 2.290 

- tripode 2.291 
Joints 
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- anneaux Ring - Joint 1.305 

- annulaires entre brides 1.298 

- calcul des assemblages a brides 1.300 

- caoutchoucs 1.287 

- caoutchoucs : comportement 1.291 

- dynamique avec contact 1.312 

- elastomeres 1.286 

- etancheite oleo-hydsraulique 1.324 

- exigences generates 1.284 

- fibres synthetiques 1.293 

- garniture a presse-etoupe 1 .3 14 

- garnitures mecaniques 1.333 

- joint a levre simple ou double 1.314 

- joint d'arbre radial a levre 1.320 

- joint Quad - Ring 1.312 

- joints enrobes 1.304 

- joints soudes 1.296 

- joints toriques 

- comportement statique 1.308 

- conception particuliere 1.310 

- generalites 1.306 

- gorges et montage 1.307 

- materiaux pour les joints plats 1 .297 

- matieres 1.285 

- matieres synthetiques 1.292 

- racleurs 1.330 

- segments de guidage 1.332 

- V- Ring 1.323 

- d'etancheite 1.281 

- dynamiques avec contact 1.282 

- dynamiques sans contact 1.283 

- statiques 1.281 

L 

Largeur du segment ouvert 1.123 

Les clavettes 1.130 

Les lubrifiants 1.60 

Loi de Coulomb 1.6 

Lois normees pour les cames 2.361 

Lubrification des butees, paliers, guidages 2.60 

M 

Mecanismes a articulations 

- MECANISMES A ARTICULATIONS 
3.353 

- a croix de Malte 2.350 

- cinematique bielle - manivelle 3.367 

- Geometrie de la chaine cinematique 3.356 

- lois exactes de l'articulation 3.371 

- mecanisme bielle - manivelle 3.366 

- mise en equation du quadrilatere 3.358 

- mouvement de la manivelle 3.360 

- mouvements relatifs 3.355 



- notions de cinematique 3.354 

- quadrilatere articule 3.355 

- recherche cinematique 3.364 

- vitesse et acceleration de la bielle 3.370 
Mecanique des fluides pour butees et paliers 

2.69 

Mecanismes 

- a cames 2.295 

- a vis de mouvement 1.189 

- del'usurel.74 

Methode de calcul du palier hydrostatique 
2.117 

Methode de la matrice de transmission 2.29 
Mise en equation de la butee multipoches 
2.102 

Moteur a courant continu 2.9 
Moteur asynchrone 2.5 
Moteurs a combustion interne 2.1 1 
Moteurs hyauliques 2.1 1 
Notions de tribologie 1.54 

O 

Organes de transmission directe 2.1 
Organes de transmission indirecte 3.1 

P 

Palier radial 

- alliages pour coussinets 2.160 

- calcul au moyen de formules 2.148 

- calcul simplifie 2.146 

- charge radiale fortement variable 2. 1 85 

- comportement d'un arbre 2. 1 82 

- coussinet infmiment long 2. 138 

- echange de chaleur 2.153 

- echanges d'energie 2.153 

- geometrie 2.136 

- hauteur de la fente 

- integration de l'equation differentielle 2. 140 

- nombre de Sommerfeld 2. 146 

- palier a douille flottante 2.171 

- palier a segments pivotants 2. 1 69 

- palier de longueur finie 2. 144 

- palier en ecrasement 2. 177 

- palier radial sous charge variable 2.174 

- paliers multilobes 2.167 

- pertes dans le palier 2.143 

- raideur et amortissement 2. 1 79 

- separation des surfaces 2.158 

- simple et coussinet 2.56 

- sous charge statique 2.136 
Paliers radiaux hydrostatiques 2.106 
Parametre de resistance au roulement 1.41 
Patin infmiment large 2.76 
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Patins a rouleaux 

- capacite de charge 2.264 

- comportement 2.265 

- escription 2.263 

Patins rectangulaires de guidage 2.83 
Pertes 

- dans la butee multipoche 2.105 

- dans la fente visqueuse 2.80 

- sans le palier hydrostatique 2.115 
Poussee par largeur unitaire 2.78 
Pression 

- dans les poches du palier hydrostatique 
2.113 

- entre les coips quelconques 1.42 

- et echauffement 1 .20 

- hertzienne entre deux corps 1.45 

- superficielle sur la sphere 1.47 

- superficielle sur un cylindre 1 .46 

- admissible 1.24 

- admissible entre les corps 1.43 
Profils 

- carre et hexagonal 1.140 

- des filetages 1.179 

- polygonaux P 1.148 
Proprietes 

- des huiles minerales 1.61 

- des materiaux 1.92 

R 

Rappel de mecanique 2. 1 
Recherche des dimensions (axes et arbres) 2.24 
Recommandations generates sur la 
lubrification 1.71 

Remarques generates sur le frottement 1.10 
Rendement mecanique su plan incline 1.19 
Resistances des materiaux de base 1.81 
Ressort 

- barre de torsion 1 .262 

- deformation du ressort helicoi'dal 1.266 

- generalite sur le ressort de torsion 1 .264 

- geometrie des ressorts helicoi'daux 1.271 

- nomogramme 1.267 

- precontrainte axiale 1.270 

- spiral plan 1.251 

- stabilite du ressort comprime 1.269 
Ressort a rondelle 

- generalites 1.254 

- coefficients de calcul 1.254 

- contraintes 1.256 

- empilage 1.259 

- force et deformation 1.255 
Ressorts 

- a anneaux tronconiques 1.245 

- a lames simple 1.248 



- a lames superposees 1 .249 

- helicoi'dal en flexion 1 .25 1 

- proprietes mecaniques 1.241 

- soumis a contrainte de flexion 1 .247 

- soumis a contrainte de torsion 1.261 

- soumis a contrainte normale 1.245 

- en caoutchouc 1.278 

- en caoutchouc : contraintes 1.279 

- mecaniques 1.239 

Rigidite de la butee a poche centrale 2.90 
Rigidite flexionnelle corrigee 2.33 
Rotules 

- charge et controle 2.64 

- description 2.61 

- lisses et embouts 2.61 
Roulement avec glissement 1.53 
Roulements : 

- autres types de roulements 2.246 

- charge dynamique 2.207 

- charge dynamique equivalente 2.213 

- charge statique equivalente 2.220 

- charges variables 2.209 

- chemins de roulement 2.245 

- choix du type 2.201 

- comportement de l'ensemble 2.222 

- controle selon FAG 2.223 

- controle selon ISO 2.207 

- controle selon SKF 2.225 

- developpement des methodes de controle 
2.221 

- dimensions exterieures 2.199 

- duree de vie en heures 2.219 

- duree nominate avant fatigue 2.210 

- etancheites 2.243 

- etude des montages 2.237 

- exemples de calcul 2.228 

- frequence limite 2.236 

- frottement, precharge 2.233 

- geometrie et tolerances 2.199 

- jeu interne 2.200 

- lubrification 2.242 

- pertes 2.333 

- precharge 2.241 

- pression et fatigue 2.204 

- prix des roulements 2.203 

- rigidite 2.239 

- roulements miniatures 2.246 
Roulements a aiguilles 2.197 
Roulements a billes 2.189 
Roulements a rouleaux 2.193 

S 

Securites en resistance des materiaux 1.97 
Segments 
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- controle des pieces 1.125 

- transmission de la poussee 1 . 1 24 

- d'arret 1.119 

T 

Table des matieres : Volume 1 1.347 
Table des matieres : Volume 2 2.375 
Table des matieres : Volume 3 3.389 
Taux de charge 1.98 
Tourillons d'articulation 1.116 
Traction sur plan incline 

- horizontale 1.17 

- parallele 1.15 

- quelconque 1.13 
Transmission par liens flexibles 

- contraintes dans la courroie 3.295 

- dimensions geometriques 3.293 

- entraxe recommande 3.306 

- matieres pour courroies 3.301 
poulies pour courroies plates 3.303 

- puissance transmissible 3.297 

- recherche des dimensions 3.304 

- tension de pose 3.292 

- transmission par courroies 2.291 

- variation de tension dans la courroie 3.299 
chaines 

- cinematique et dynamique 3.33 1 

- controle de la transmission 3.335 

- description des divers types 3.327 

- longueur des chaines 3.330 

- lubrification 3.337 

- recherche de la taille 3.333 

- roues dentees 3.329 

- transmission par chaines 3.327 
Transmission entre deux arbres obliques 2.287 
Transmission par courroies trpezoi'dales 

- presentation 3.310 

- description des courroies 3.320 

- geometrie et controles 3.323 

- transmission par courroies crantees 3.320 

- controle de la longueur 3.313 

- controle des courroies trapezoidales 3.3 14 

- recherche du profil 3.317 

- types de courroies 3.310 

Types de frottement de glissement 1.55 
Types de paliers radiaux hydrostatiques 2.106 

U 

Usure des surfaces sous frottement 1.73 
Utilisation de la matrice de transmission 2.31 

V 



Valeurs de controle (butees et paliers) 2.54 
Variations de la viscosite des huiles 1.65 
Vis a roulement 

- charge equivalente 2.272 

- charge statique 2.274 

- couple et puissance 2.276 

- criteres de choix 2.272 

- description 2.270 

- geometrie et comportement 2.274 

- presentation 2.269 
Visserie 

- contrainte dans le filetage 1.191 

- controle du noyau de la vis de mouvement 
1.190 

- en matiere synthetique 1.237 

- equilibre et pression entre vis et ecrou 
1.184 

- pour conditions particulieres 1.234 
Vis de serrage 

- analyse des deformations 1.211 

- analyse des efforts 1.21 1 

- calcul de l'assemblage 1.218 

- calcul selon VDI 2230 1.208 

- caracteristiques mecaniques 1.199 

- choix du type 1.230 

- controle simplifie 1 .200 

- couples entre vis et ecrou 1 . 1 95 

- efforts et contraintes 1.198 

- exemple bielle de moteur 1.226 

- exemple d'un verin 1 .225 

- hypotheses de calcul 1 .209 

- methodes de serrage 1.233 

- pas de calcul selon VDI 2230 1.222 

- precision de la force 1.216 

- pression superficielle 1.218 

- recherche des efforts 1 .20 1 

- recommandation pour le choix 1.229 

- securites contre le desserrage 1.232 

- tassement des surfaces 1.217 
Viscosites des huiles 1.63 
Vitesse critique en flexion 2.39 
Vis sans fin 

- choix des caracteristiques 3.191 

- choix du lubrifiant 3.205 

- controle de l'engrenage a vis sans fin 3. 198 

- controle selon DIN 3996 3.209 

- Couples et forces 3. 192 

- definition des types de vis 3. 1 84 

- Efforts, rendement et contraintes 3. 192 

- geometrie des roues 3.188 

- geometrie des vis 3.186 

- recommandation de conception 3.204 

- rendement mecanique 3.194 

- securite a l'usure 3.201 

- securite thermique 3.198 
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